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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Cílem této diplomové práce je zhodnocení a volba nejvhodnější moţnosti uloţení pohonné 
jednotky ve vozidle kategorie Formule Student. Hodnotí celkové dynamické chování 
pohonné jednotky, která má být uloţena v rámu vozu této třídy vozidel. V závěru práce je 
provedeno posouzení navrţené varianty uloţení motoru a studie parametrů, které nejvíce 
ovlivňují vibrace. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
MBS, Husaberg FE 570, uloţení motoru, silentblok, dynamika pohonné jednotky. 
ABSTRACT 
The main aim of this diploma thesis is to evaluate and select the most appropriate option how 
to mount a power unit in Formula Student vehicle. It assesses an overall dynamic behaviour 
of a drive unit mounted in student formula. At the end of the final thesis is an assessment of 
proposed engine mount variants. The study of parameters that most influence engine 
vibrations can be seen there. 
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Moderní mechanické systémy bývají často velmi sloţité a mohou se skládat z mnoha prvků. 
Ty jsou pak spojeny a ovlivňovány kinematickými vazbami, případně na ně působí silové 
prvky jako pruţiny, tlumiče a další. Tento celek se pak v literatuře označuje anglickým 
názvem multibody system (dále jen MBS). Dynamika těchto systému se pak řídí sloţitými 
vztahy vyplývajícími z relativních pohybů a společných sil mezi sloţkami systému. [1] 
Vlastnosti MBS se dají popsat následovně. Systém se skládá z tuhých nebo elastických těles, 
obsahuje kinematické vazby, nehmotné silové prvky, generátory pohybu a případně senzory. 
Pomocí MBS lze efektivně řešit velké pohyby tělesa v časové oblasti.  
Řešeným problémem této diplomové práce je uloţení jednoválcového čtyřtaktního motoru 
Husaberg FE 570 do trubkového rámu formule student Dragon 3. Stejný motor byl pouţit ve 
starší verzi formule Dragon 2, kde se vyskytly problémy s deformacemi a trhlinami v místě 
uloţení. Řešením je pruţné uloţení dané pohonné jednotky. To vyţaduje znalost 
dynamického chování celé hnací soustavy. Tu je moţné ověřit pomocí výpočtového 
modelování, za pouţití virtuálních prototypů. Hlavním přínosem této práce má být potlačení 
neţádoucích vibrací motoru do takové míry, aby nedocházelo k porušení rámu v okolí 
uloţení. Zároveň musí splňovat poţadavky kladené na závodní vozy. To znamená co nejniţší 
váha a v pouţití pro studentskou formuli dále také opravitelnost a nízké pořizovací náklady. 
První část této práce se zabývá moţnými výpočtovými přístupy při modelování dynamiky 
pohonných jednotek. Druhá část popisuje problematiku související s jednoválcovými motory. 
Především pak moţnosti jejich vyvaţování. Na základě reálné předlohy a pomocí metod 
reverzního inţenýrství mohlo být klikové ústrojí motoru Husaberg FE 570 vymodelováno 
v CAD (Computer-Aided Design) systému. Na základech počítačového 3D modelu vznikl 
výpočtový model tohoto ústrojí ve specializovaném MBS systému. Následující kapitola je 
zaměřena na modelování hnacího traktu identicky k předešlému. Díky tomu je poté moţné 
zkompletovat 3D i výpočtový model celého mechanismu. Závěrečná kapitola se soustředí na 
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1 VÝPOČTOVÉ PŘÍSTUPY K ŘEŠENÍ DYNAMIKY POHONNÉ 
JEDNOTKY 
V zásadě pro řešení dynamiky pohonné jednotky existují dvě moţné varianty, jak tuto 
problematiku řešit. První způsob je výpočetní, zaloţený na numerickém popisu, který je 
následně můţe být zpracován v dnešní době nejčastěji ve vhodném počítačovém programu. 
Druhým je přímé měření pomocí specializované techniky na existujícím dílci popřípadě 
systému. Jako vhodné řešení se jeví zpracování výpočtového modelu, jehoţ správnost je 
následně ověřena experimentem. Ten je však z pravidla velice nákladný. Trendem současnosti 
je zdokonalit výpočtové modely pro omezení počtu pokusných měření. 
 
1.1 VÝBĚR PŘÍSTUPU PRO ŘEŠENÍ PROBLÉMU 
Všeobecně je velmi sloţité rozdělit výpočtové přístupy pro řešení dynamiky pohonné 
jednotky. Neexistuje ţádné jednoznačné kritérium, na základě čeho by se daly roztřídit. 
V zásadě je ale moţné počítat dynamiku klikového mechanismu a dalších částí analyticky 
nebo numericky. 
ANALYTICKÉ ŘEŠENÍ dynamiky klikového mechanismu je známé uţ velmi dlouho. Spočívá 
v tvorbě náhradní torzní soustavy, která je dynamicky ekvivalentní s původní soustavou. Celý 
klikový mechanismus můţeme nahradit kotouči, které jsou spojené nehmotnou hřídelí. To je 
značné zjednodušení. Navíc musí být splněny další zjednodušující předpoklady. Musí se 
provést tzv. redukce hmot a redukce délek. Podobně jako klikový mechanismus by bylo 
moţné takto popsat i následující hnací převody jak ozubené, tak i řetězové. Znovu by šlo o 
značné zjednodušení řešeného problému. Všechny tyto operace jsou popsané v literatuře [4]. 
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NUMERICKÝ PŘÍSTUP je na rozdíl od analytického výpočtově mnohonásobně náročnější. 
V dnešní době ale existuje pro tyto účely mnoho metod. Pro výpočet se navíc vyuţívá 
vhodného softwarového vybavení.  
Pro analýzu kmitání klikového mechanismu je moţné pouţití softwarů pracujících na bázi 
konečných prvků. Takovým softwarem by mohl být např. ANSYS. Při tvorbě popisového 
modelu dochází k jemné diskretizaci těles. Tím se vytváří obrovské mnoţství stupňů volnosti. 
Omezením pro takové soustavy je výkonnost hardwaru. Ten by musel řešit matice systému, 
jejichţ velikost je úzce spjata s počtem stupňů volnosti. V kaţdém kroku výpočtu by musel 
výpočtový software sestavit tyto matice. Při poţadavku na velké posuvy těles soustavy tedy 
tato metoda není nejvhodnější. Tato metodika se tedy hodí spíše pro malé posuvy a úlohy 
řešené ve frekvenční doméně. [5] 
Pro dynamické výpočtové modelování se dnes nejčastěji pouţívají MBS. Takové systémy 
slouţí pro řešení dynamiky tuhých nebo pruţných těles, které tvoří dané mechanismy. Při 
pouţití pruţných těles je nutné nejprve významně zredukovat stupně volnosti. Tato metodika 
je efektivní pro řešení úloh v časové doméně a je tedy vhodná i pro velké posuvy těles. 
Analýza dynamického chování motoru Husaberg FE 570 je následně prováděna ve 
specializovaném MBS MSC Adams/Engine. 
 
1.2 KLASIFIKACE MULTIBODY SYSTÉMŮ 
MBS můţeme dělit do dvou kategorií. Tuhé a poddajné (pruţné, elastické) MBS. Systémy 
první kategorie obsahují pouze tuhá tělesa. Zbylá kategorie můţe obsahovat jak poddajná, tak 
tuhá tělesa. Z definice vyplývá, ţe při pohybu tuhých těles nemohou vznikat ţádná napětí. 
Protoţe celkový pohyb všech těles systému a jejich relativní vzájemný pohyb mezi sebou je 
značný, jedná se z hlediska dynamiky o nelineární problém. [2] 
 
1.2.1 TĚLESA TUHÁ 
Tuhá tělesa jsou popsána těmito parametry: 
 Pozice - kaţdé těleso má svůj vlastní lokální souřadný systém. Jeho pozice musí být 
definována vůči globálnímu souřadnému systému pro určení polohy v prostoru. 
 Fyzikální vlastnosti – hmotnost, poloha těţiště, setrvačné hmoty popsané tenzorem 
setrvačnosti. Dále musí být definován souřadný systém, ke kterému jsou tyto 
vlastnosti vztaţeny. Případně se bere v úvahu souřadný systém leţící v těţišti tělesa. 
 Reprezentace tvaru (vizualizace). Geometrie je ale z hlediska výpočtu nezajímavá. 
Všechna takováto tělesa mohou být spojena pomocí mechanických vazeb, které zajišťují 
poţadovaný pohyb. Tuhá tělesa jsou vhodná pro řešení úloh jako vyvaţování klikového 
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1.2.2 PODDAJNÁ TĚLESA 
Sestava takovéhoto MBS můţe obsahovat jak tuhá, tak elastická tělesa. Pruţná tělesa je velmi 
efektivní vytvořit nejprve v MKP systému a poté převést do MBS. Převod je moţný díky 
modální syntéze zaloţené na Craig-Bamptonově metodě. Diskretizované těleso v MKP 
obsahuje mnoho stupňů volnosti, které jsou zredukovány. Při dynamickém výpočtu např. 
klikového hřídele je moţné si vystačit s menším počtem stupňů volnosti. Všechny uzly, které 
byly vytvořeny diskretizací modelu, mohou být rozděleny jako uzly rozhraní nebo uzly 
vnitřní.  Uzly rozhraní slouţí pro aplikaci sil a vazeb u výsledného redukovaného tělesa 
v MBS. U vnitřních uzlů by následně neměly být aplikovány síly nebo vazby. Samotná  
Craig-Bamptonova metoda pak vyuţívá lineární superpozici vlastních tvarů tělesa. Ta je 
zaloţena na tom faktu, ţe skutečnou deformaci tělesa je moţné sloţit z násobků vlastních 
tvarů zjištěných při modální analýze. Rozdíl mezi tuhými (nedeformovatelnými) a 
poddajnými (deformovatelnými) tělesy je znázorněn na Obr. 2. Zde vektory xk a sp vyjadřují 
pohyb tělesa tuhého a vektor up deformaci na tělese pruţném. [5], [6]. 
 
Obr. 2 Znázornění tuhých a poddajných těles [7]
BRNO 2014 
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2 POHONNÁ JEDNOTKA 
Pro pohon studentské formule týmu TU Brno Racing slouţí jednoválcový motor  
Husaberg FE 570. Metodami reverzního inţenýrství je moţné namodelovat píst, ojnici, 
klikový hřídel a setrvačník této pohonné jednotky. V bloku motoru je zároveň převodové 
ústrojí, které bude podrobněji popsáno v následující kapitole. 
 
Obr. 3 Řez motorem Husaberg FE 570 [3] 
 
2.1 SÍLY V KLIKOVÉM ÚSTROJÍ 
V kaţdém klikovém ústrojí mohou vznikat dva různé druhy sil. První jsou síly vnitřní, které 
můţeme nazývat také primární. Druhými silami jsou síly volné, neboli také sekundární. 
 
2.1.1 VNITŘNÍ SÍLY 
Vznikají v důsledku působení tlaku na píst. Tyto síly vznikají vţdy ve dvojici a mají opačné 
znaménko. Jsou zachycovány rámem motoru a zatěţují klikový hřídel a loţiska. Výsledné 
působení těchto sil se navenek neprojevuje s výjimkou klopného momentu vznikajícího 
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2.1.2 VNĚJŠÍ SÍLY 
Jedná se o setrvačné síly a jimi způsobené momenty, které vznikají pohybem jednotlivých 
částí klikového mechanismu. Na rozdíl od vnitřních sil se tyto přenášejí do uloţení motoru. 
Namáhají tak dílce pro upevnění motoru k rámu vozidla. Je důleţité tyto síly co nejvíce 
eliminovat a sníţit tak namáhání. [4] 
 
2.2 VYVAŽOVÁNÍ JEDNOVÁLCOVÉHO MOTORU 
Před počátkem samotného modelování pohonné jednotky je důleţité pochopení principu 
funkce jeho jednotlivých částí. Při pohybu jednoválcového motoru vzniká nevyváţenost, která 
můţe být způsobena funkčním pohybem klikového mechanismu, výrobními nepřesnostmi a 
případně deformací součástí během jejich pohybu. V případě nevyváţení takového 
mechanismu by vzniklo nechtěné zatíţení vnitřních součástí motoru. Na následujících 
jednoduchých příkladech bude vysvětlen základní princip přenosu sil do uloţení motoru. 
Vyvaţováním se snaţíme sníţit velikost vnějších sil a momentů. 
 
2.2.1 SETRVAČNÉ SÍLY ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ 
Vlastnosti takovýchto sil: 
 mají stálou velikost 
 rotují se zalomením klikového hřídele 
 lze je úplně vyváţit 
Při jednoduchém analytickém výpočtu musí být dodrţený následující zásady: 
 klikový mechanismus je centrický 
 rozměrová a tvarová přesnost ústrojí 
 klikový mechanismus je absolutně tuhý 
 tíhové zrychlení a třecí síly zanedbáváme 
 klikový křídel rotuje s konstantní úhlovou rychlostí 
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Setrvačné síly rotujících částí namáhající uloţení motoru jsou znázorněny na Obr. 4. 
 
Pro setrvačnou sílu rotujících částí Fr můţeme psát následující: 
         
  (1)  
kde mr je hmotnost rotujících částí, r je poloměr zalomení klikového hřídele a ω je úhlová 
rychlost klikového hřídele. 
Případný přídavný setrvačný moment ojnice v důsledku jejího kývání se také přenáší do 
uloţení motoru. 
 
Setrvačné síly rotujících částí působící v uloţení motoru R1 a R2 pak můţeme rozepsat jako: 
   
  
 
      (2)  
   
  
 
      (3)  
Obr. 4 Setrvačné síly rotujících částí působících na uložení motoru 
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kde R1 a R2 jsou reakce v uloţení motoru do rámu vozidla, α je úhel natočení klikového 
hřídele. 
Setrvačné síly rotujících částí lze zcela vyváţit přidáním vývaţku na opačnou stranu zalomení 
klikového hřídele. Dojde tak k vykompenzování účinku setrvačné síly rotačních částí Fr a síly 
v uloţení motoru R1 a R2 poté mají nulovou hodnotu. [8] 
 
2.2.2 SETRVAČNÉ SÍLY POSUVNÝCH ČÁSTÍ 
V případě setrvačných sil posuvných částí bereme zpravidla v potaz pouze I. a II. řád těchto 
sloţek. Vyšší harmonické sloţky je moţné zanedbat. Setrvačné síly posuvných částí 
namáhající uloţení motoru jednoduchého jednoválcového motoru jsou znázorněny na Obr. 5.  
 
Působení setrvačné síly posuvných hmot Sp způsobuje vznik klopného momentu, který se také 
přenáší do uloţení motoru. Pro reakce Rs1 a Rs2 poté můţeme psát: 
    
  
 
    
 
 
 (4)  
Obr. 5 Setrvačné síly posuvných částí působící na uložení motoru 
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 (5)  
kde Sp je setrvačná síla posuvných částí, Ns je normálová síla působící na píst, b je vzdálenost 
osy rotace klikového hřídele a osy pístního čepu a c je vzdálenost bodů uloţení motoru. 
 
V rovnicích (4) a (5) není zahrnut kompenzační moment ojnice vlivem jejího kývání. 
 
Pro zmenšení namáhání klikového mechanismu i uloţení motoru můţeme setrvačné síly 
posuvných částí I. a II. řádu vyvaţovat. Pro jednoválcový motor existují čtyři moţnosti, 
kterými můţeme vliv těchto sil potlačit. Těmi jsou: 
 vyvaţovací jednotka pro úplné vyváţení I. a II. řádu setrvačných sil posuvných částí 
 protiběţné klikové hřídele s vývaţky pro vyváţení I. řádu setrvačných sil posuvných 
částí 
 částečný vývaţek na klikovém hřídeli pro částečné vyváţení I. řádu setrvačných sil 
posuvných částí 
 vývaţky na klikovém hřídeli a protiběţný vyvaţovací hřídel pro vyváţení I. řádu 
setrvačných sil posuvných částí 
První dva způsoby jsou poměrně nákladné z důvodu nutnosti pouţití dalších konstrukčních 
částí zdraţujících výrobu. Třetí způsob není schopen potlačit nevývahu úplně, jedná se pouze 
o částečné vyváţení. Poslední zmíněný způsob vyváţení I. řádu setrvačných sil posuvných 
částí je pouţit i u motocyklového motoru Husaberg FE 570. Protiběţný vyvaţovací hřídel se 
točí stejnými otáčkami jako klikový hřídel, točí se opačným smyslem díky pohonu jedním 
ozubeným soukolím. Vzniká klopný moment, který pro uloţení motoru není tak  
nepříznivý Obr. 6. [8] 
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2.3 MODELOVÁNÍ POHONNÉ JEDNOTKY POMOCÍ CAD SYSTÉMU 
Před započetím tvorby výpočtového modelu pohonné jednotky je nutné celou sestavu 
klikového mechanismu a dalších komponent metodami reverzního inţenýrství vymodelovat. 
Při tvorbě 3D modelu je dbáno na dosaţení pokud moţno co nejvyšší dosaţitelné rozměrové 
přesnosti. Ta je verifikována přiřazením měrné hmotnosti v CAD systému PTC Creo 
Parametric 2.0 a díky ní je moţné určit hmotnost jednotlivých dílců. Jednotlivé komponenty 
motoru byly zároveň zváţeny na vahách s rozlišitelností 0,1 g. Výsledky celého měření jsou 




Obr. 6 Vyvážení I. řádu setrvačných sil posuvných částí pomocí vývažků na klikovém hřídeli a 
protiběžného vyvažovacího hřídele[9] 
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2.3.1 MODELOVÁNÍ PÍSTU A VÝVAŽKU PRO VYVAŽOVACÍ HŘÍDEL 
Protoţe tvary pístu i vývaţku na vyvaţovacím hřídeli jsou velmi sloţité a nebylo moţné je 
s dostatečnou přesností změřit dostupnými měřidly, bylo vyuţito optického skeneru ATOS. 
Jeho pouţití je velmi vhodné pro skenování tvarově sloţitých součástí. ,,Digitální skener 
ATOS firmy GOM je zaloţen na principu triangulace, k čemuţ vyuţívá stereoefektu dvou 
snímacích kamer. Měřený díl se poloţí na stůl nebo upevní do drţáku a provede se série 
záběrů z různých úhlů pohledu. Projektor osvěcuje povrch dílu přes vestavěný rastr 
kontrastními světelnými prouţky, jejichţ tvar na povrchu součásti je snímán dvěma 
kamerami. Pomocí optických zobrazovacích rovnic jsou z nich automaticky vypočítány 
přesné 3D souřadnice jako mrak bodů, který můţe obsahovat aţ 4 miliony bodů z jednoho 
záběru.“ [10] 
Pomocí optického skeneru je moţné po následném dodatečném zpracování dat obdrţet vnější 
plochu skenovaného předmětu. Na Obr. 7 je naskenovaný vývaţek zobrazen ţlutou barvou. 
Následně je moţné do modelu vloţit plochy na vhodná místa a klasickými postupy 
parametrického modelování tak vytvořit 3D model. Díky tomu je rozdíl hmotnosti modelu 
pouhých 0,6 g vzdálen od reality viz Tab. 1. Následně je moţné určit těţiště vývaţku vůči ose 




Díky databázi týmu TU Brno Racing je moţné vyuţít data jiţ naskenovaného pístu a 
zjednodušit si tak tvorbu vlastního 3D modelu. Naskenovaný objekt je moţné vidět na Obr. 8. 
 
Obr. 7 Model vyvažovacího závaží 
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Obr. 8 Naskenovaný píst spalovacího motoru 
Pomocí optického skeneru jsou dosaţeny při reverzním inţenýrství nejlepší výsledky, které 
referuje Tab. 1. Hmotnostní rozdíl od reálného dílu pak není větší neţ 0,5 %. 3D model pístu 
s pístními krouţky je na Obr. 9. 
 
Obr. 9 CAD model pístu 
 
2.3.2 MODELOVÁNÍ OJNICE 
Při tvorbě 3D modelu ojnice je třeba ji vymodelovat ji co nejdokonaleji z důvodu následné 
moţnosti měření poţadovaných vstupních parametrů. Při modelování je snaha zachovat 
hmotnost, polohu těţiště a moment setrvačnosti vzhledem k těţišti. Ty pak slouţí jako 
popisové parametry pro výpočtové modelování dynamiky pohonného ústrojí. Polohu těţiště 
ojnice a moment setrvačnosti k tomuto bodu je moţné získat pomocí experimentu nazývaného 
odkývání ojnice viz Obr. 10. Při tomto pokusu je cílem redukce ojnice do hmotných bodů, 
kdy je dodrţen poţadavek na zachování hmotnosti a polohy těţiště. Celý výpočet je popsán 
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v příloze. Pomocí redukce je moţné určit podíl hmotnosti ojnice posuvný a rotační. Posuvný 
podíl pak vykonává posuvný pohyb vratný společně s pístní skupinou. Rotační podíl je 
soustředěn do klikového čepu a rotuje společně se zalomením klikového hřídele. V příloze se 
nachází také porovnání naměřených výsledků s hodnotami odečtenými v CAD programu. 
 
 
2.3.3 MODELOVÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Při vyvaţování klikového mechanismu jednoválcového motoru Husaberg FE 570 je vyuţito 
vývaţků na klikovém hřídeli a protiběţného vyvaţovacího hřídele pro vyváţení I. řádu 
setrvačných sil posuvných částí. Princip tohoto vyváţení je schematicky znázorněn na Obr. 6.  
Pro tvorbu klikového hřídele je nutné zjistit v jaké vzdálenosti se nevývaţek mv nachází od 
osy rotace klikového hřídele. Kvůli vhodnějšímu grafickému znázornění v prostředí  
MSC Adams/Engine je vhodné přepočítat nevývahu na klikovém hřídeli a vzdálit ji od osy 
rotace. Pro přepočet je potřeba znát hmotnost klikového hřídele a poloměr nevývahy zjištěný 
z parametrického modelu. Ke klikovému hřídeli musí být uvaţována přídavná hmotnost 
ojnice podílející se na rotačním pohybu znázorněná na Obr. 11 červeně. Přepočet znázorňují 
rovnice (6) a (7). 
Obr. 10 Přípravek na odkývání ojnice s ojnicí motoru Husaberg FE 570 
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Obr. 11 Poloha těžiště klikového hřídele 
  
 
PŘEPOČET VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO ÚSTROJÍ MOTORU HUSABERG FE 570: 
Vstup: 
hmotnost klikového hřídele mKH = 4,2374 kg 
poloměr nevývahy rv = 2 mm 
zvolený poloměr pro vývaţky rn = 80 mm 
 
Výstup: 
hmotnost vývaţků mv = ? 
             (6)  
   
      
  
 
        
  
          (7)  
Protoţe musí být hmotnost rozdělena mezi dva vývaţky, je nutné předchozí výsledek podělit 
dvěmi. Hmotnost jednoho vývaţku na poloměru 80 mm pak vychází 0,05295 kg. Tyto 
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2.3.4 POROVNÁNÍ HMOTNOSTI DÍLCŮ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Tab. 1 Porovnání hmotností reálných dílců a jejich 3D modelů 
Název dílce Skutečná hmotnost [g] 
Hmotnost dílce naměřená 
v 3D modelu [g] 
Rozdíl [%] 
Klikový hřídel 4512,1 4379,6 2,9 
Ojniční čep 397,2 397,5 0,1 
Ojnice 346,0 341,0 1,4 
Píst 297,0 298,0 0,3 
Pístní čep 70,7 72,0 1,8 
Vyvaţovací hřídel 385,4 374,0 3,0 
Vývaţek 167,1 167,7 0,4 
Rotor 771,4 778,7 0,9 
Kolo primárního 
převodu 
441,8 445,1 0,7 
Sestava klikového 
mechanismu 
7388,7 7253,6 1,8 
 
Z Tab. 1 je vidět, ţe všechny součásti byly převedeny do 3D modelu s poměrně vysokou 
přesností. Stanovenou hranicí rozdílu mezi skutečným dílem a jeho modelem byl hmotnostní 
rozdíl maximálně 3 %. Na Obr. 12 je fotografie skutečného klikového mechanismu. Pod ním 
na Obr. 13 je vykreslení sestavy, kde je navíc znázorněn i vyvaţovací hřídel, primární převod, 













Obr. 12 Klikový mechanismus Husaberg FE 570 
 
Obr. 13 3D model klikového ústrojí motoru Husaberg FE 570 
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2.4 VÝPOČTOVÝ MODEL POHONNÉ JEDNOTKY 
Jako výpočtový software byl zvolen MSC Adams. Jedním modulem je MSC Adams/Engine, 
který se specializuje na analýzu široké škály problematiky spojené s pohonnými jednotkami. 
Obsahuje databáze s virtuálními modely různých systémů spojených s motorem a jeho 
jednotlivými částmi. Navíc je moţné si vytvořit i vlastní specializované prvky.  
Prostředí MSC Adams/Engine můţeme rozdělit na práci s jiţ připravenými šablonami 
(Standard interface) a tvorbu vlastních šablon (Template builder). Postup práce většinou 
spočívá ve vytvoření vlastní šablony (Template), ze které se vytvoří ve standardním prostředí 
podsestava (Subsystem) a následně sestava (Assembly). Struktura prostředí je znázorněna na 
Obr. 14. 
 
Obr. 14 Struktura prostředí MSC Adams/Engine 
 
2.4.1 TVORBA ŠABLONY (TEMPLATE) KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Nejdříve je nutné vytvořit počáteční topologii celého mechanismu jednoválcového motoru. 
Jedná se o tvorbu vstupních komunikátorů (Input communicatros), konstrukčních rámců 
(Construction frames) a datové sady motoru (Engine global dataset). Datová sada motoru 
obsahuje základní data jako např. počet válců, zdvih, průměr pístu a další. Vygenerováním se 
vytvoří základní souřadné systémy (Markers) pro následné doplnění jednotlivých komponent 
mechanismu. V průběhu práce byl vyuţíván zdroj [13]. 
Jednotlivé vstupní a výstupní komunikátory poté budou slouţit pro komunikaci mezi 
jednotlivými podsestavami celého hnacího mechanismu. Zjednodušeně je moţné si situaci 
představit následujícím Obr. 15. Jeden výstupní komunikátor můţe vysílat informace 
k jednomu i více vstupním komunikátorům. [13] 
Adams/Engine 














Obr. 15 Komunikace mezi vstupními a výstupními komunikátory [13] 
 
Tvorba komponent klikového mechanismu se dále můţe provést: 
a) ručně 
b) pomocí Cranktrain Wizard – automatický generátor 
Pro lepší porozumění fungování celého ústrojí se doporučuje tvořit komponenty ručně. Tato 
moţnost zpracování byla pro tuto práci vybrána také. Následně byly definovány tyto 
parametry a komponenty:  
 Počáteční podmínky  
- teplota oleje, viskozita oleje, otáčky motoru, tlak oleje v loţiscích. 
 
 
 Odklon osy válce vzhledem k tíhovému poli 
- osa válce motoru Husaberg FE 570 leţí v podélné ose vozidla a od 
roviny vozovky je skloněna o úhel 10° směrem vzhůru. 
 
 
 Vlastnosti bloku motoru 
- blok motorů můţe být nastaven buď tuhý, případně poddajný 
(flexibilní). Parametry se dají nastavit v datové sadě motoru (Engine 
global dataset). Byl zvolen tuhý blok motoru. 
 
 Klikový hřídel 
- je moţné vybrat ze tří nabízených variant, jak lze klikový hřídel 
vytvořit. Na výběr je tuhý (Rigid) klikový hřídel sestavený dle 
schématu na Obr. 16. Dále můţe být pouţit torzně poddajný klikový 
hřídel (Torsional), který je na Obr. 17. Případně můţe být pouţit i 
klikový hřídel sloţený z prutových náhrad (Beam). Pro účely této 
diplomové práce byl vybrán tuhý a torzní klikový hřídel, podle 








Obr. 16 Tuhý klikový hřídel [13] 
 
 
Obr. 17 Model torzního klikového hřídele, pozice C a D mají torzní vazbu, kde je následně možné 
měřit i natočení klikového hřídele [13] 
 
 Setrvačník 
- v motoru dle zadání plní setrvačník především funkci rotoru 
s permanentními magnety pro funkci zapalování. 
 
 Ojnice 
- definice ojnice motoru vychází z datové sady motoru (Engine global 
dataset). 
 
 Píst s pístním čepem 
- dojde ke spojení pístu a ojnice pomocí definovaných vazeb. 
 
 Ložiska – hlavních čepů, ojničního čepu 
- motor vyuţívá jak na hlavních, tak ojničním čepu valivá loţiska. 
Hlavní jsou tvořena válečkovými loţisky od firmy SKF NJ 207 ECP. 
Protoţe je pouţit dělený klikový hřídel, je moţné vyuţít jehlového 
ojničního loţiska od SKF K 35x40x20. Pro výpočty v prostředí  
MSC Adams/Engine je potřeba znát hodnotu tuhosti daných loţisek.  
Tu je moţné spočítat buď analyticky, kdy se vychází z Hertzovy teorie 
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kontaktních tlaků nebo pomocí MKP. Všechny valivé elementy 
v loţisku mohou být nahrazeny elementy představujícími tlumení a 
tuhost, jak znázorňuje Obr. 18. 
 
Obr. 18 Charakteristika valivého ložiska [14] 
 
- Výpočtem tuhosti se tato diplomová práce nezaobírá. Všechny 
dostupné podklady je moţné dohledat v literatuře [14] od Ing. Martina 
Zubíka. Autor podle poskytnutého 3D modelu zpracovaného pro účely 
této diplomové práce vytvořil svůj výpočtový model a tuhosti pro něj 
musel spočítat.  
Tab. 2 Srovnání tuhosti ložisek pro nominální posuv 0,005 mm [14] 
Způsob výpočtu 




Williams 9,71·108 1,88·109 
Stolarski 7,89·108 1,44·109 
MKP 2D 8,35·108 1,70·109 
 
Ve výpočtovém modelu je dále zadávána tuhost dle MKP 2D  
8,35·108 N·m-1 pro válečkové loţisko a 1,7·109 N·m-1 pro jehlové loţisko. 
Tlumení je bráno v úvahu jako jedna tisícina velikosti tuhosti. 
 
 Senzor natočení klikového hřídele 
- Snímá úhlové natočení klikového hřídele. Díky tomuto senzoru je poté 
moţné vykreslovat grafy v závislosti na úhlu natočení klikového 
hřídele. 
 
 Síla tlaku plynů 
- Tým TU Brno Racing disponuje výpočty ze simulačního programu 
Lotus Engine Simulation, které jsou pro tuto aplikaci vyuţity. Tento 
program je schopen zpracovat chování motoru v plných i částečných 
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zatíţeních, v ustálených a přechodových stavech. Na základě simulace 
podle modelu na Obr. 19. je moţné vygenerovat průběhy spalovacích 
tlaků pro dané otáčky zobrazené na Obr. 20. Ty jsou následně 
importovány do výpočtového modelu. 
 
Obr. 19 Simulace motoru Husaberg FE 570 v prostředí Lotus Engine 
 
 
Obr. 20 Průběh spalovacích tlaků motoru Husaberg FE 570 
 
 Uložení motoru v silentblocích 
- díky silentblokům dojde k útlumu neţádoucích vibrací motoru. 
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Uložení v pružném pouzdře (Bushing mounts) 
Jednoduché třírozměrné pruţné uloţení vyuţívající ve všech směrech jedné pruţiny 
s definovanou tuhostí a jednoho tlumiče. [13] 
 
Obr. 21 Model uložení v pouzdře [13] 
 
Pryžové uložení (Rubber mounts) 
Vyuţívá pokročilého Poynting-Thompsonova modelu. Ten je vystavěn na základě čtyř pruţin 
a tří tlumičů. Pruţina K0 je vyuţita v případě nulového posuvu a statického zatěţování. Při 
pouţití tohoto typu uloţení je jiţ uvaţováno dynamické zatěţování. Pouţívá se dynamická 
tuhost, která je přibliţně o 20 % vyšší neţ statická. Při frekvencích nad 5 Hz je nárůst tuhosti 
pouze nepatrný. [13] 
 
Obr. 22 Model pryžového uložení [13] 
 
Hydraulické uložení (Hydro mounts) 
Uvaţuje náhradu uloţení silovým prvkem zobrazeným na Obr. 23. Chování je vyjádřeno 
modelem obsahujícím čtyři pruţiny, tři komponenty zajišťující tlumení a hydraulickou částí, 









Obr. 23 Model hydraulického uložení [13] 
 
 Vyvažovací hřídel 
- motor obsahuje jednu vyvaţovací hřídel, která má za úkol vyváţit 
setrvačné momenty I. řádu. 
 
 
 Tvorba časovací spojky (timing coupler) 
- zajišťuje správné natáčení klikového a vyvaţovacího hřídele. Hřídele se 
natáčejí proti sobě rovnocennými otáčkami. 
 
 Nastavení komunikace mezi zkušebním stavem (test rig) a podsystémem 
(subassembly)  
- vytváří se pomocí komunikátorů, které tuto funkci zabezpečují. 
 
 
Vyobrazení výpočtového modelu pohonné jednotky v podobně klikového mechanismu 
v prostředí MSC Adams/Engine je moţné vidět na Obr. 24. Tento model obsahuje také 
vyvaţovací mechanismus v podobě hřídele s definovaným nevývaţkem, který je na Obr. 24 
barevně proveden v tyrkysově modré. Ţlutý kotouč na konci klikového hřídele plní funkci 
setrvačníku a zároveň se jedná o rotor zapalování. Jiţ v této fázi tvorby výpočtového modelu 
je nutné definovat místa pruţného uloţení motoru.  
BRNO 2014 
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3 VÝPOČTOVÝ MODEL HNACÍHO TRAKTU 
Postup prací je zvolen identicky k předcházejícímu. Nejdříve se musí provést tvorba CAD 
modelu, na základě kterého je moţné sestavit model výpočtový. 
 
3.1 MODELOVÁNÍ HNACÍHO TRAKTU POMOCÍ CAD SYSTÉMU 
 
3.1.1 SPOJKA 
Modelována pouze schematicky. Stejně jako v případě modelování klikového mechanismu je 
zjištěna její hmotnost a výsledky zaneseny do porovnávací tabulky Tab. 7. Zjednodušení 
spočívá ve vymodelování spojky jako kotouče s ozubením. Zanedbává se tak tedy jakýkoliv 
prokluz. Spojka motoru Husaberg FE 570 je lamelová. Přenos točivého momentu zabezpečují 
čtyři vinuté pruţiny působící na spojkový koš, které vyvozují poţadovanou přítlačnou sílu. 
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3.1.2 PŘEVOD OZUBENÝMI KOLY 
Níţe je moţné pozorovat parametry náleţící jednotlivým ozubeným soukolím motoru. 
Tab. 3 Parametry ozubených kol 









Primární ozubené kolo 33 2 66 70 
Ozubení spojkového koše 76 2 152 156 
1. rychlostní stupeň – hnací kolo 14 2,5 35 40 
1. rychlostní stupeň – hnané kolo 36 2,5 90 95 
2. rychlostní stupeň – hnací kolo 17 2,5 42,5 47,5 
2. rychlostní stupeň – hnané kolo 32 2,5 80 85 
3. rychlostní stupeň – hnací kolo 19 2,5 47,5 52,5 
3. rychlostní stupeň – hnané kolo 28 2,5 70 75 
4. rychlostní stupeň – hnací kolo 22 2,5 55 60 
4. rychlostní stupeň – hnané kolo 26 2,5 65 70 
5. rychlostní stupeň – hnací kolo 24 2,5 60 65 
5. rychlostní stupeň – hnané kolo 23 2,5 57,5 62,5 
6. rychlostní stupeň – hnací kolo 26 2,5 65 70 
6. rychlostní stupeň – hnané kolo 21 2,5 52,5 57,5 
 
Osová vzdálenost pro primární ozubené soukolí je pak 109 mm. Osy rotace převodových 
hřídelů jsou pak od sebe vzdáleny 61mm. 
Z počtu zubů jednotlivých ozubených kol je moţné spočítat převodová čísla pro dané 
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Tab. 4 Přehled převodových čísel jednotlivých rychlostních stupňů 
Rychlostní stupeň Převodové číslo [-] 
Primární převod 2,30 
1. rychlostní stupeň 2,57 
2. rychlostní stupeň 1,88 
3. rychlostní stupeň 1,47 
4. rychlostní stupeň 1,18 
5. rychlostní stupeň 0,96 
6. rychlostní stupeň 0,81 
 
3.1.3 SEKUNDÁRNÍ PŘEVOD ŘETĚZEM 
 
Tab. 5 Parametry sekundárního převodu 
Název řetězového kola Počet zubů [-] 
Hnací kolo - pastorek 12 
Hnané řetězové kolo - rozeta 42 
 
Tab. 6 Převodové číslo sekundárního převodu 
Rychlostní stupeň Převodové číslo [-] 
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3.1.4 POROVNÁNÍ HMOTNOSTI DÍLCŮ HNACÍHO TRAKTU 
Tab. 7 Porovnání hmotností reálných dílců a jejich 3D modelů hnacího traktu 
Název dílce Skutečná hmotnost [g] 
Hmotnost dílce naměřená 
v 3D modelu [g] 
Rozdíl [%] 
Spojka 2772,0 2745,2 1,0 
Hnací hřídel s 
ozubenými koly 
1655,0 1622,0 2,0 
Hnaný hřídel s 
ozubenými koly 
2098,0 2154,8 2,7 
Pastorek řetězového 
kola 
122,0 120,0 1,6 
Hnané řetězové kolo 355,0 351,0 1,1 
Diferenciál 2,6 2,6 0,0 
Řetěz 661,0 654,0 1,1 
celkový rozdíl 7665,6 7649,6 0,2 
 
3.2 VÝPOČTOVÝ MODEL HNACÍHO TRAKTU 
 
3.2.1 TVORBA ŠABLONY (TEMPLATE) PRIMÁRNÍHO PŘEVODU OZUBENÝMI KOLY 
Při tvorbě převodu ozubenými koly je moţné vyuţít sdílenou databázi. Ta obsahuje tři různé 
způsoby zadávání sil mezi ozubenými koly. [13] 
 Three-Phase Gear Force 
- zadání vhodné pro studii vůlí mezi ozubenými koly a pro obecnou 
analýzu vibrací v převodech. Při pouţití tohoto druhu síly je moţné 
získat dobrou představu o působení sil a momentů, které musí 
zachycovat loţiska hřídelí. Právě tento druh zadání je pro účely 
diplomové práce vyuţit. 
 
 2D Spur Gear Force 
- vhodné pro analýzu vůlí v převodech. Tento druh zohledňuje 
individuální kontakt jednotlivých zubů. Je tedy moţné vykreslit 
proměnlivou tuhost v závislosti na aktuálním počtu zubů v záběru a na 
místě, kde ke kontaktu dochází. Toto zadání síly je moţné pouţít pouze 
v případě přímých ozubených kol. 
 
 Spline Gear Force 
- můţe být pouţito pro NVH (Noise, vibration and harshness) studie. 
Charakteristika tuhosti ozubení je načítána ze souboru hodnot. Tento 
soubor můţe být získán pomocí MKP nebo měřením na reálném stroji.  
BRNO 2014 
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Kontakt ozubených kol je tedy v prostředí MSC Adams/Engine nahrazen paralelní dvojicí 
pruţina a tlumič dle Obr. 26. 
 
Obr. 26 Model kontaktu ozubených kol 
 
STANOVENÍ ZÁBĚROVÉ TUHOSTI OZUBENÝCH KOL 
Pro popis dynamických vlastností ozubených kol je nutné zadat tuhost ozubených kol. 
Celková tuhost ozubeného kola se skládá ze záběrové tuhosti zubů a tuhosti samotného věnce 
ozubeného kola s dráţkováním pro uloţení na hřídeli. Tuhost věnce je mnohonásobně vyšší 
neţ tuhost záběrová. Na celkovou tuhost má poměrně malý vliv a proto se výpočtem této 
tuhosti tato diplomová práce nezabývá. 
Pro nekorigovaná ozubená kola je moţné pro stanovení záběrové tuhosti samostatného záběru 
dvou zubů c‘ psát empirický vztah [15]:  
 
  
         
       
  
 
       
  
 (9)  
kde z1 a z2 znamenají počet zubů hnacího a hnaného kola. 
 
Před stanovením výsledné záběrové tuhosti εα je nejprve nutné určit součinitel trvání záběru  
dle [16]: 
   
√   
     
  √   
     
          
          
 (10)  
kde da1 a da2 jsou průměry hlavových kruţnic, db1 a db2 jsou průměry základních kruţnic 
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Záběrovou tuhost cγ je pak moţné určit ze vztahu [15]: 
    
                 (11)  
Výsledek pak vychází v jednotkách N/mm∙μm. Tato tuhost vyjadřuje sílu působící na 1mm 
šiřky ozubení, která způsobí deformaci 1μm. Aby bylo moţné stanovit tuhost takovou, kterou 
vyuţívá výpočetní software MSC Adams/Engine, je nutné vynásobit záběrovou tuhost cγ 
šířkou ozubení jednotlivých kol a přepočíst deformaci na milimetry. Výsledné záběrové 
tuhosti jsou shrnuty v Tab. 8. 
Tab. 8 Záběrové tuhosti jednotlivých převodových stupňů 
Název převodu Záběrová tuhost [N/mm] 
Primární převod 331 006 
1. rychlostní stupeň 337 261 
2. rychlostní stupeň 293 254 
3. rychlostní stupeň 193 249 
4. rychlostní stupeň 244  459 
5. rychlostní stupeň 192 421 
6. rychlostní stupeň 190 731 
 
STANOVENÍ TLUMENÍ KONTAKTŮ KOL 
Pro stanovení tlumení mezi ozubením kol je nutné znát jejich jednotlivé momenty 
setrvačnosti. Jejich přehled uvádí Tab. 9. Poté je nutné stanovit redukovaný moment 
setrvačnosti Ired na základě vztahu [15]: 
     
     
     
 (12)  
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Tab. 9 Momenty setrvačnosti ozubených kol odečtených z CAD programu 
Název ozubeného kola 
Moment setrvačnosti podle 
CAD programu [kg∙mm2] 
Primární ozubené kolo 266 
Ozubení spojkového koše 7130 
1. rychlostní stupeň – hnací kolo 14 
1. rychlostní stupeň – hnané kolo 439 
2. rychlostní stupeň – hnací kolo 30 
2. rychlostní stupeň – hnané kolo 368 
3. rychlostní stupeň – hnací kolo 47 
3. rychlostní stupeň – hnané kolo 215 
4. rychlostní stupeň – hnací kolo 85 
4. rychlostní stupeň – hnané kolo 160 
5. rychlostní stupeň – hnací kolo 120 
5. rychlostní stupeň – hnané kolo 97 
6. rychlostní stupeň – hnací kolo 166 
6. rychlostní stupeň – hnané kolo 67 
 
Přehled redukovaných momentů setrvačnosti udává Tab. 10. 




Primární převod 256 
1. rychlostní stupeň 14 
2. rychlostní stupeň 28 
3. rychlostní stupeň 39 
4. rychlostní stupeň 56 
5. rychlostní stupeň 54 
6. rychlostní stupeň 48 
 
Dalším krokem je určení vlastních frekvencí ΩO ozubených kol dle vztahu [15]: 
   √
 
    
 (13)  
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Přehled vlastních frekvencí ozubených kol znázorňuje Tab. 11. 




Primární převod 36 
1. rychlostní stupeň 158 
2. rychlostní stupeň 103 
3. rychlostní stupeň 71 
4. rychlostní stupeň 66 
5. rychlostní stupeň 60 
6. rychlostní stupeň 63 
 
Výsledné tlumení v kontaktu kol bT je moţné spočítat na základě vzathu [15]: 
               (14)  
kde   je poměrné tlumení, které se pohybuje v rozmezí 0,01 aţ 0,3. Pro tuto práci je poměrné 
tlumení voleno 0,01. Výsledné hodnoty je moţné vidět v Tab. 12. 
Tab. 12 Tlumení kontaktů kol jednotlivých převodů 
Název převodu 
Tlumení kontaktů kol 
[kg∙mm2∙s-1] 
Primární převod 184 
1. rychlostní stupeň 43 
2. rychlostní stupeň 57 
3. rychlostní stupeň 55 
4. rychlostní stupeň 74 
5. rychlostní stupeň 64 
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3.2.2 TVORBA ŠABLONY (TEMPLATE) SEKUNDÁRNÍHO PŘEVODU ŘETĚZOVÝMI KOLY 
Pro vytvoření výpočtového modelu řetězu musí být v programu MSC Adams/Engine zadány 
následující hodnoty: 
 Rozteč (Pitch-p) 
 Průměr válečku (Roller Diameter) 
 Polovina výšky článku řetězu (Pitch to Back) 
 Šířka řetězu (Chain Width) 
Tyto rozměry jsou graficky znázorněny na Obr. 27. 
 
Obr. 27 Parametry řetězu [13] 
 
Pro řetězový převod Formule Student týmu TU Brno Racing je rozteč řetězu 12,7 mm, 
průměr válečku 8,5 mm, polovina výšky řetězového článku 5,7 mm a šířka řetězu 7,9 mm. 
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3.2.3 VÝPOČET TUHOSTI ŘETĚZU 
Pro správnou funkci ve výpočtovém modelu je nutné určit tuhost a tlumení pouţitého řetězu. 
Pro určení tuhosti je vyuţit CAD model, který se přenesl do prostředí MKP softwaru Ansys 
Workbench.  
 
Obr. 28 Zatížený článek řetězu v prostředí MKP Ansys Workbench 
 
Pro vyjádření tuhosti řetězu stačí zatíţit jeden vybraný článek. Čepu vlevo, na Obr. 28., je 
zabráněno pohybu ve všech směrech. Na čep řetězu vpravo je aplikována zvolená síla, která 
způsobí poţadovanou jednoosou napjatost. Výsledky zatěţování je moţné vidět v Tab. 13  a 
Obr. 29. Zatěţující síle o velikosti 5 000 N odpovídá graficky právě Obr. 28. Takto 
vypočítaná tuhost řetězu má čistě lineární průběh. Při zahrnutí vůle mezi čepem a pouzdrem 
řetězu by se tento průběh změnil, protoţe řetěz začne přenášet sílu aţ po vymezení vůlí. 
Charakteristika by byla nelineární. 
Tab. 13 Tuhost jednoho zatěžovaného článku řetězu 
Zatěţující síla F [N] Prodlouţení [mm] Tuhost [N/mm] 
1000 0,0016 625000 
2000 0,0032 625000 
3000 0,0048 625000 
4000 0,0064 625000 
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Obr. 29 Průběh tuhosti jednoho článku řetězu 
 
Jeden článek je opět moţné ve výpočtovém prostředí nahradit pomocí paralelní dvojice 
pruţina tlumič, coţ je vyobrazeno na Obr. 30. 
 
Obr. 30 Nahrazení článku řetězu pomoci paralelní dvojice pružina tlumič  [17] 
 
Tahová část řetězu se skládá celkem ze 17 článků. Díky náhradě článků řetězu dvojicí pruţina 
tlumič je moţné nahradit celkovou tahovou část řetězu sedmnácti do série zapojených pruţin. 
Výsledná tuhost kc se pak spočte dle vztahu (15), kde jednotlivé dílčí tuhosti  kc1 aţ kc17 
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Pro pouţití v prostředí MSC Adams/Engine je nutné tento výsledek představující tuhost 
řetězu při natahování přepočítat na tuhost torzní. Pro zjednodušení je pro výpočty vyuţito 
řetězu zcela tuhého (constrained). Hnací řetězové kolo je poté k hnané hřídeli převodovky 
připevněno přes torzně poddajnou vazbu, která podchytí natahování řetězu při působení síly. 
Protoţe řetěz můţe přenášet pouze tahovou sílu, musí být výpočtový model ještě vhodně 
doplněn o jednoduchou spojku nastavenou na prokluz pouze v poţadovaném směru. 
Nejprve je nutné zjistit celkové prodlouţení taţné části řetězu xc při pouţití vhodně zvolené 
síly: 




        
     
          (16)  
Kde F je zvolená síla v tomto případě 2 000 N. 
 
Poté je nutné spočítat působící moment M:  
                           (17)  
kde F je opět zvolená působící síla a rp je poloměr pastorku. 
 
Protoţe se při působení síly bude jednat pouze o malá natočení, je moţné vyuţít následujícího 
vztahu pro úhlové zkroucení φ: 




   
 
      (
      
  
)  
   
 
         (18)  
 
Torzní tuhost kt je pak moţné spočítat jako: 




      
     
                 (19)  
 
Tuto vypočítanou hodnotu torzní tuhosti je následně moţné zadávat do výpočtového prostředí 
MSC Adams/Engine. Tlumení je zvoleno jako jedna tisícina tuhosti. Na Obr. 31 je pak moţné 
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4 VÝPOČTOVÝ MODEL POHONNÉ JEDNOTKY VE VOZIDLE 
Pohonná jednotka je umístěna ve vozidle kategorie Formule Student. Následující kapitola se 
zabývá zhodnocením materiálů, které přicházejí v úvahu pro pruţné uloţení motoru do rámu 
studentské formule. Následuje vlastní návrh konstrukce a tvorba výpočtového modelu pro 
analýzu. 
 
4.1 PRUŽNÉ ULOŽENÍ MOTORU 
Díky jiţ zmíněným vibracím jednoválcových motorů se ukázalo uţ na starším formulovém 
voze týmu TU Brno Racing Dragon 2 nevhodné uloţit motor ,,pevně“ bez tlumicích 
elementů. Motor byl připevněn pomocí plechových drţáků, které byly přivařeny k rámu. Při 
svařování ocelových materiálů vzniká v blízkosti svarového spoje tepelně ovlivněná oblast. 
Právě v tomto místě je trubkový rám, potaţmo drţák motoru nejnáchylnější k poškození. 
Zjednodušeně dochází v blízkosti svaru k částečnému natavení základního materiálu a 
přehřátí. Zároveň dochází ke sníţení odolnosti vůči mechanickému namáhání. Především 
cyklické zatíţení přenášené přes upevnění motoru a diferenciálu se projevilo v oblasti, kde 
byly drţáky obou těchto součástí umístěny naproti sobě. 
Zkušenosti s neuspokojivým uloţením motoru vedly uţ při opravách formule Dragon 2 
k pruţnému uloţení. Nejjednodušší a nejrychlejší volba byla výroba silentbloků z přírodního 
kaučuku. Tou se zabývá více firem v blízkosti Brna. Bylo potřeba vytvořit speciální formu, do 
které mohl být kaučuk vpraven, a následně proběhla vulkanizace. 
Při návrhu rámu a uloţení motoru pro vůz Dragon 3 se z důvodu bezpečnosti přistoupilo ke 
dvěma opatřením. K zabránění poškození v místě svaru plechových drţáků s rámem, bylo 
vyuţito přeplátování nosné trubky, na které jsou drţáky diferenciálu i motoru. Princip 
přeplátování je velmi jednoduchý. Je vyuţita rozříznutá trubka, která se přiloţila na trubku 
nosnou. Svar je poté proveden podélně, aby nevznikala tepelně ovlivněná oblast v celém 
průřezu trubky. Druhým opatřením je opět vyuţití pryţových silentbloků. Princip upevnění 
motoru do rámu je na Obr. 38. 
 
4.1.1 MATERIÁL PRYŽOVÝCH PRUŽIN - SILENTBLOKŮ 
V osobních automobilech je pruţné uloţení náprav a motorů je známo jiţ dlouhou dobu. 
Vývojem prošla nepřeberná řada různých materiálů. Základní skupinou polymerů jsou 
elastomery. Ty dále můţeme rozdělit do podskupin na přírodní a syntetické. Ustálený název je 
také pryţ, případně guma. Z inţenýrského hlediska pojetí pryţe mohou tyto materiály díky 
viskoelastické povaze pohlcovat kinetickou energii. Tato povaha se navenek projeví tak, ţe 
lze tyto materiály deformovat a po odlehčení se vrací zpět do původní polohy. Jsou výjimečné 
svou velkou pruţnou deformací zvanou hyperelasticita. Od počátku zatěţování pryţí můţe 
být závislost napětí na deformaci nelineární. Typický ,,esovitý“ průběh napětí v závislosti na 
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Obr. 32 Závislost napětí na protažení při zatěžování elastomerních směsí [11] 
 
Na základě různého sloţení elastomerních směsí je moţné zvolit optimální materiál z hlediska 
jak fyzikálních, tak chemických vlastností. Mechanické vlastnosti pryţových materiálů je 
moţné zjišťovat při statickém nebo dynamickém zatěţování. Ty ovšem nevykazují stejné 
výsledky. Statickým namáháním dojde k zatíţení elastomeru a jeho následnému odlehčení. Je 
dodána energie, která se při deformaci částečně mění i v teplo.  Tento děj se nazývá tlumení. 
Při dynamickém namáhání dochází k opakovanému zatěţování. Zákonitě tak musí stoupat i 
teplota pryţového členu. Ta se dále vydělí sáláním do okolí, ale největší část přejde vedením 
do uloţení. V případě uloţení motoru se tedy musí věnovat výběru materiálu odolávající 
cyklickému zatěţování zvýšená pozornost [11]. 
Jedna z nejdůleţitějších mechanických charakteristik pryţí je tvrdost. Stupnice pro tuto 
veličinu se uvádí v jednotkách Shore. Ta je rozdělena na 100 dílků a nabývá hodnot od 0  
do 100. Pro měkké materiály a pryţe se pouţívá stupnice s označením A a pro tvrdé materiály 
(oceli) stupnice D. Základním principem pro porovnávání materiálů je vtlačování ocelového 
hrotu do jejich povrchu. Celý test se provádí na Shoreho durometru. Vyšší hodnota na 
stupnici podle Shoreho pak znamená vyšší tvrdost. Pro vůz Dragon 3 byly v počátcích návrhu 
uvaţovány silentbloky ze syntetického kaučuku a polyuretanové. Všechny byly vyráběné a 
vulkanizované v navrţené formě na Obr. 33. 
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Obr. 33 Forma na výrobu silentbloků 
 
KAUČUKY 
Nejvíce pouţívané typy směsí pro výrobu dynamicky zatíţených silentbloků jsou přírodní 
kaučuk (NR – natural rubber), butadien-styrenový kaučuk (SBR – styren butadiene rubber) a 
butadien-akrylonitrilový kaučuk (NBR – nitrile butadiene rubber). Výsledná tvrdost kaučuků 
se pak pohybuje v rozmezí od 35 ShA do 70 ShA. Na vůz Dragon 3 se nacházejí pruţné 
prvky s výslednou tvrdostí okolo 55 ShA. 
 
Obr. 34 Pryžové silentbloky; vlevo - nový, vpravo - poškozený 
 
POLYURETAN 
Jedním z nejznámějších výrobců polyuretanových silentbloků pro vyuţití v motosportu je 
společnost Powerflex EPTG Ltd. Hlavní udávanou výhodou takovýchto pryţových lůţek je 
jejich delší ţivotnost. Zároveň jsou o 25 – 30 % tvrdší, přičemţ mají i vyšší odolnost proti 
namáhání. Takové silentbloky jsou vhodné pro extrémní namáhání v oblasti motorsportu. 
Výsledná tvrdost pak můţe dosahovat aţ hodnot 95 ShA. [12] 
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Obr. 35 Vzorek polyuretanového silentbloku 
 
4.2 VÝPOČTOVÝ MODEL POHONNÉ JEDNOTKY V RÁMU FORMULE STUDENT 
V softwaru MSC Adams/Engine je moţné zadat tři různé druhy pruţného uloţení motoru. 
Těmi jsou uloţení v pruţném pouzdře, pryţové a případně hydraulické uloţení, jak jiţ bylo 
zmíněno dříve. Pro popis kompletního dynamického chování je nutné do výpočtu přidat také 
vliv váhy samotného vozidla a jeho rychlosti. Tento aspekt je popsán v kapitole 4.2.1. 
 
4.2.1 ZAHRNUTÍ VLIVU VOZIDLA DO VÝPOČTOVÉHO MODELU 
Pro zjištění celkového dynamického popisu pohonné jednotky ve vozidle je nutné vzít 
v úvahu i vliv hmotnosti a rychlost, kterou se dané vozidlo pohybuje. Jelikoţ se ve 
výpočtovém modelu vyskytuje pouze zadní hnaná náprava, je moţné zmíněné parametry 
přepočítat na rotující poháněná kola. Vychází se ze vztahu popisujících kinetickou energii pro 
translační pohyb představující jedoucí vozidlo a vztahu popisujícího kinetickou energii 
rotačního pohybu. Translační kinetickou energii je nutné transformovat na pohyb rotační pro 
aplikaci na kola. 
Vztah pro kinetickou energii EKt při translačním pohybu: 
    
 
 
     
  (20)  
Kde mv je hmotnost vozidla zahrnující i řidiče a v je rychlost, kterou se vozidlo pohybuje. 
 
Vztah pro kinetickou energii EKr při rotačním pohybu: 
    
 
 
      (21)  
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V případě, ţe je potřeba převést kinetickou energii translačního pohybu vozidla na kinetickou 
energii rotujících kol postaví se rovnice (20) a (21) navzájem rovny. Po jednoduché úpravě je 
moţné zjistit, ţe moment setrvačnosti Jk, který musí být přidán na kola, aby bylo při výpočtu 
zahrnuto celé vozidlo je: 
        
                             (22)  
kde rd je dynamický poloměr kola. 
 
Je nutné poznamenat, ţe při výpočtech ustálených stavů, kdy se motor točí konstantními 
otáčkami, nemá přidání momentu setrvačnosti na kola ţádný vliv. Při výpočtu přechodových 
stavů, kdy není úhlová rychlost rotujících kol konstantní, nemůţe být tento faktor opomenut. 
 
4.3 VÝSLEDNÝ VÝPOČTOVÝ MODEL 
Komponenty shrnuté v Tab. 14 signifikantně ovlivňují svou tuhostí a tlumením kmitání 
celého řetězce od klikového hřídele aţ po samotná kola, na kterých je odebírán točivý 
moment. Hodnoty záběrových tuhostí jednotlivých dvojic ozubených kol musely být pro 
účely porovnání torzních tuhostí přepočteny. Z Tab. 14 také vyplývá, ţe torzní tuhost poloos 
je o řád vyšší neţ tuhost ostatních komponent. Proto jsou tyto díly ve výpočtovém modelu 
uvaţovány jako tuhé. 
Tab. 14 Přehled torzních tuhostí a tlumení jednotlivých komponent torzního řetězce 
Přehled tuhostí Torzní tuhost [N·mm·deg-1] Tlumení [kg·mm2·s-1] 
Klikový hřídel Tuhý případně torzní bez 
Primární převod 6 288 116 184 
1. rychlostní stupeň 1 801 768 43 
2. rychlostní stupeň 2 310 040 57 
3. rychlostní stupeň 1 901 524 55 
4. rychlostní stupeň 3 224 995 74 
5. rychlostní stupeň 3 021 004 64 
6. rychlostní stupeň 3 514 350 60 
Torzní pruţina řetězového převodu 256 532 257 
Hnací řetězové kolo Tuhé bez 
Hnané řetězové kolo Tuhé bez 
Diferenciál Tuhý bez 
Poloosy 15 126 275 bez 
Kola Tuhá bez 
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Na Obr. 36 je výsledný výpočtový model pohonné jednotky, kde je uvaţován i vliv 
samotného vozidla. Točivý moment je odebírán a měřen na levém kole přes funkci 
Dynamometru v prostředí MSC Adams/Engine. Na Obr. 36 je tento prvek znázorněn 
tyrkysově modrou barvou. Tuhost řetězu je v tomto případě nahrazena torzní pruţinou. Díky 
tomu mohou být hnací i hnané řetězové kolo uvaţovány jako tuhá a k výpočtu pouţit také 
jednoduchý řetězový převod. 
 
Obr. 36 Výpočtový model pohonné jednotky ve vozidle 
 
4.4 KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Cílem návrhu pro vůz Dragon 3 je hlavně docílení poţadované spolehlivosti součástí 
slouţících pro uloţení motoru.  K této skutečnosti byl při návrhu potřebných komponent brán 
největší zřetel. Tato kapitola je zpracována nad rámec zadání diplomové práce. 
 
4.4.1 NÁVRH HORNÍHO ULOŽENÍ MOTORU – ZAHRÁDKA 
Na zahrádku motoru konstrukčně navazují další celky, které na Obr. 37 nejsou vyobrazeny. 
Jedná se o drţák uchycení sání motoru s uklidňovací komorou a plechové drţáky pro 
uchycení elektronických komponent. Defekt zahrádky by tedy mohl způsobit závaţné 
problémy navazujícím komponentám, které by mohly vést při závodě aţ k vyloučení vozu 
v případě, ţe by nuceně zastavil kvůli technické poruše. Pokud by z monopostu vypadl 
jakýkoliv díl, případně úlomek, došlo by také k vyloučení. Zahrádka je vyrobena z trubek o 
průměru 20 mm a tloušťce 1,5 mm. Ty se musí nařezat laserovým pálením a zároveň je 
moţné je díky speciální technologii gravírování označit číslem pro zjednodušení montáţe při 
výrobě. Díky řezání trubek laserem byla vyvinuta pro zahrádku stejná unikátní technologie 
zámků jako při výrobě trubkového rámu. Polohování zahrádky motoru v rámu a pozicování 
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vůči motoru je na Obr. 38. Pro dosaţení poţadované přesnosti uloţení je vyuţito lícovaných 
šroubů M8 x 60. 
 
Obr. 37 3D model zahrádky motoru 
 
4.4.2 NÁVRH SPODNÍCH DRŽÁKŮ MOTORU 
Pro návrh spodních drţáků je kladen stejný poţadavek na spolehlivost jako při návrhu 
horního uloţení. V případě poškození by se motor posunul vůči své výchozí poloze a to by 
mělo vliv především na sekundární převod poháněný řetězem. Na Obr. 38 jsou znázorněny 
spodní drţáky označené ţlutě. Dále je moţné všimnout si zmiňovaného přeplátování nejvíce 
zatíţených trubek rámu od motoru. U spodních drţáků v místě uloţení diferenciálu je takto 
přeplátována celá trubka pro zachycení sil od sekundárního převodu. Pro zjednodušení výroby 
jsou vyuţita stejná lůţka pro silentbloky jako v případě zahrádky motoru. Ta jsou navařena do 
rámu buď přímo, nebo přes plechové drţáky. V lůţcích je moţné vidět červeně značené 
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Obr. 38 Uložení motoru v rámu studentské formule 
 
4.4.3 ULOŽENÍ POHONNÉ JEDNOTKY V RÁMU FORMULE STUDENT 
Díky podrobnému modelu navrhovaného vozu na Obr. 39  je moţné získat poţadované 
vstupy do výpočtového softwaru. Jedná se především o hmotnosti a momenty setrvačnosti 
k osám rotace pro kola vozu a poloosy. Tyto díly jiţ byly kolegy podrobně zváţeny  
i precizně vymodelovány a potřebné hodnoty sledovaných veličin je moţné ihned určit.  
 
Obr. 39 3D model vozu týmu TU Brno Racing 
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5 STUDIE PARAMETRŮ ULOŽENÍ MOTORU OVLIVŇUJÍCÍ 
VIBRACE A VYHODNOCENÍ VÝSLEDKŮ 
Následující kapitola se zabývá vykreslením a zhodnocením výsledků výpočtového 
modelování pohonné jednotky ve vozidle v prostředí MSC Adams/Engine. 
Před započetím samotného výpočtu je moţné pouţít nabízené integrátory a nastavit integrační 
chybu. Při finalizaci modelu se dá ověřit jeho numerická správnost například pouţitím dvou 
různých integrátorů. Pro tyto účely byly vybrány GSTIFF a HHT. Oba vykazují totoţné 
průběhy a hodnoty u sledovaných veličin. I díky této kontrole je moţné usoudit, ţe 
z výpočtového hlediska je model správně. 
Pro všechny simulace je vyuţíván integrátor GSTIFF s integrační chybou 1e-5. 
 
5.1 VÝKONOVÉ PARAMETRY MOTORU 
Pro ověření pravdivosti výpočtového modelu je dále moţné zkontrolovat průběhy spalovacích 
tlaků, které musí být totoţné s tlaky ve válci importovanými z prostředí Lotus Engine 
simulation.  
 
5.1.1 VNĚJŠÍ RYCHLOSTNÍ CHARAKTERISTIKA 
Na Obr. 41 je moţné vidět průběh vnější rychlostní charakteristiky motoru Husaberg FE 570. 
Tu je moţné získat jak z prostředí Lotus Engine simulation, které bylo pouţito na vykreslení 
získání průběhů spalovacích tlaků pro různé otáčky motoru, tak z výpočtového prostředí MSC 
Adams/Engine. Vstupním parametrem je, jak jiţ bylo popsáno dříve, právě spalovací tlak ve 
válci motoru. Na Obr. 40 je znázorněn právě tento parametr během čtyř úplných cyklů motoru 
při otáčkách 5 000 min-1. Protoţe je v prostředí MSC Adams/Engine zadávána u jednotlivých 
komponent tuhost s tlumením, je točivý moment a i výkon oproti výpočtu v Lotus Engine 
simulation poníţen. Řádově se však jedná pouze o malý rozdíl.   
 
Obr. 40 Průběh spalovacích tlaků ve válci motoru při otáčkách klikového hřídele 5 000 min-1 
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Obr. 41 Průběh vnější rychlostní charakteristiky motoru Husaberg FE 570 
 
Na Obr. 42 je vidět průběh točivého momentu během šesti úplných otáček klikového hřídele. 
Moment je měřen na klikovém hřídeli v místě hnacího primárního ozubeného kola. Obr. 42 
odpovídá otáčkám motoru 5 000 min-1. Z grafického vyjádření je patrné, ţe změnu točivého 
momentu vţdy vybudí odpovídající spalovací tlak ve válci motoru. Průměrná hodnota této 
veličiny má v tomto případě zápornou hodnotu. Tento fakt je způsoben pouze natočením 
souřadného systému, vůči kterému je moment měřen. Spoluzabírající kolo, v tomto případě 
ozubení spojkového koše, naopak vykazuje hodnotu kladnou a navýšení odpovídající 
převodovému poměru. Dále je tedy nutné udávat naměřené a odečtené hodnoty v absolutních 
číslech. Pro tuhý i torzní model klikových hřídelů se jedná o průměrnou hodnotu 46,3 Nm. 
Torzní model klikového hřídele ale nevykazuje takové momentové špičky v porovnání 
s modelem tuhým, coţ je patrné z Obr. 42. K tomu dochází díky charakteru torzního modelu, 
který dle zadaných parametrů dopočítá z materiálových charakteristik předpokládanou torzní 
tuhost klikového hřídele. Tento model v sobě zahrnuje i nastavení tlumení. Díky torznímu 
zkroucení klikového hřídele, jehoţ průběh je znázorněn na Obr. 43, tak nedojde 
k dramatickému nárůstu točivého momentu. Velký vliv na průběh při přechodu točivého 
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Obr. 42 Průběh točivého momentu na klikovém hřídeli v místě hnacího primárního ozubeného kola, 
otáčky klikového hřídele 5000 min-1, zařazený 5. převodový stupeň 
 
 
Obr. 43 Průběh torzního zkroucení torzního modelu klikového hřídele, otáčky klikového hřídele  
5000 min
-1, zařazený 5. převodový stupeň 
 
Na Obr. 44 je znázorněn průběh točivých momentů měřených na klikovém hřídeli v místě 
hnacího kola primárního převodu, hnaném kole výstupní hřídele převodovky a kolech vozidla, 
kde je umístěn dynamometr. Z grafického znázornění je vidět, ţe jsou momentové špičky 
v převodovce a především díky poddajnosti řetězu utlumeny. Průměrná hodnota momentu 
naměřeného na kolech je 312 Nm. Pro vykreslení závislosti byl pouţit pátý převodový stupeň, 
který má převodový poměr ze všech posuzovaných soukolí převodovky nejbliţší číslu jedna. 
Otáčky motoru jsou opět 5 000 min-1. Výsledný převodový poměr mezi klikovým hřídelem a 
koly vozu je v tomto případě 7,7. Tento poměr také odpovídá momentu na klikovém hřídeli 
v porovnání s momentem odebíraným na kolech. 
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Obr. 44 Průběh točivých momentů na klikovém hřídeli, výstupu převodovky a na kolech otáčky 
klikového hřídele 5000 min-1, zařazený 5. převodový stupeň 
 
5.2 OBLAST CHODU MOTORU 
Pro navrţení vhodné tuhosti silentbloků je nejdříve nutné zjistit otáčkové spektrum, ve kterém 
se motor nejčastěji pohybuje. Tyto data jsou názorně vidět na Obr. 45. Zde je zobrazena 
závislost otáček motoru při závodní jízdě v časové doméně. Data je moţné získat díky 
sběrnici dat instalované ve voze. V první části je zřetelný volnoběţný chod motoru. Zvýšení 
otáček v první části grafu odpovídá pouze popojetí vozu. Z obrázku je moţné vyčíst, ţe 
volnoběh nabývá hodnot otáček od 2 500 min-1 do 3 000 min-1. Poté se otáčky zvýší a vozidlo 
se začíná pohybovat. Při jízdě kolísají mezi 5 000 min-1 a 9 000 min-1 , poté dochází vţdy 
k zařazení vyššího rychlostního stupně. Z důvodu zabránění přenosu vibrací od motoru do 
rámu je nutné navrhnout správnou tuhost silentbloků, které budou následně na voze pouţity. 
Díky znalosti otáčkového spektra, ve kterém se motor pohybuje, je moţné provést návrh 
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Obr. 45 Otáčkové spektrum v časové doméně motoru Husaberg FE 570 
 
5.3 MĚŘENÍ TUHOSTI DOSTUPNÝCH PRUŽNÝCH LŮŽEK 
Pro zadání parametrů pruţného uloţení je nejprve nutné změřit tuhost dostupných pryţových 
a polyuretanových lůţek. Ty jsou na zakázku vyrobeny z pryţe a polyuretanu technologií 
popsanou v kapitole 4.1. Protoţe není moţné zjistit tvrdost pomocí literatury nebo jiných 
zdrojů, je nutné podrobit pruţná lůţka měření. Princip je podrobně popsán v příloze. 
 
PRYŽOVÝ SILENTBLOK 
Pryţová pruţná lůţka jsou vyrobena na míru s udávanou tvrdostí 55 ShA. Výsledný průběh 
tuhosti znázorňuje Obr. 46. Z něj je patrné, ţe je tato závislost nelineární a lehce progresivní. 
Proloţením čtyř naměřených hodnot polynomem druhého řádu je moţné spočítat hodnotu 
tuhosti pro kaţdý bod na této křivce. Hodnota R2 udává do jaké míry je tato hodnota skutečně 
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Obr. 46 Průběh tuhosti pryžového silentbloku 
 
POLYURETANOVÝ SILENTBLOK 
Polyuretanové silentbloky jsou vyrobeny s poţadovanou tvrdostí přibliţně 70 ShA. V tomto 
případě udává tuhost Obr. 47. Ten oproti pryţovému silentbloku vykazuje lineární chování. 
Hodnota spolehlivosti je opět větší neţ 99 %. Čím více je hodnota R2 blíţe k jedné, tím je 
pravděpodobnost, ţe je závislost skutečně lineární, větší. Případné nelineární chování 
polyuretanového silentbloku by se pravděpodobně projevilo aţ při vyšších zatíţeních. 
 
 
Obr. 47 Průběh tuhosti polyuretanového silentbloku 
 
y = 36,369x2 + 67,607x 




















y = 386,15x 






















  61 
 
STUDIE PARAMETRŮ ULOŽENÍ MOTORU OVLIVŇUJÍCÍ VIBRACE A VYHODNOCENÍ 
Pro úplnost je ještě nutné doplnit, ţe zmiňovaná tuhost je naměřena statickým způsobem. 
V případě uloţení motoru jsou silentbloky namáhány dynamicky. V této záleţitosti můţeme 
mluvit o tuhosti dynamické. Se zvyšující se frekvencí při zatěţování tato roste, coţ je patrné 
z Obr. 48. 
 
Obr. 48 Dynamická tuhost v závislosti na frekvenci buzení [13] 
 
5.4 VLASTNÍ FREKVENCE ÚSTROJÍ A VLASTNÍ TVARY 
Ve výpočtovém prostředí MSC Adams/Engine je moţné zjistit vlastní frekvence a tvary při 
pouţití funkce s názvem ,,Perform linear analysis“. Protoţe při výpočtech ustálených stavů 
dochází na začátku k numerickým nepřesnostem, je záměrně vynechána malá počáteční část 
pracovního cyklu motoru. Při vykreslování je pak moţné vlastní tvary mechanismu znázornit 
a určit jakého dílce se daná rezonanční frekvence týká. Tabulkový přehled kompletního 
seznamu vlastních frekvencí pro celý mechanismus je moţné najít v příloze. Tabulka 6 




Do výpočtového prostředí MSC Adams/Engine byla zadána odpovídající naměřená tuhost 
pryţovým lůţkům. Vlastní frekvence takového uloţení pak má hodnotu 26,4 Hz, coţ je 
moţné zjistit výpisem vlastních frekvencí v okně pro zpracování dosaţených výsledků. 
Odpovídající vlastní tvar je pak moţné vidět na Obr. 49. Zde je červeně znázorněna původní 
pozice celého mechanismu a barevně jsou zobrazeny pohybující se komponenty. Na první 
pohled je jasně patrné, ţe se celý blok motoru pohybuje právě v pruţných lůţcích. Pokud by 
tedy tato soustava byla buzena touto frekvencí, dostala by se do rezonance. Při jednoduchém 
přepočtu frekvence na otáčky klikového hřídele lze dojít k výsledku 1584 min-1. Leţí tedy 
hluboko pod hranicí volnoběţného chodu motoru. Při startování by tedy došlo k rychlému 
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Obr. 49 Zobrazení vlastních tvarů pro frekvenci 26,4 Hz. Červeně je znázorněna původní pozice, 
barevně pak posunutí celého motoru v pryžových silentblocích 
 
Pro popis chování ve frekvenční doméně je moţné vyuţít nástroje programu  
MSC Adams/Engine pro tvorbu tzv. ,,Waterfall diagramů“. Pro pryţové silentbloky je takový 
diagram moţné vidět na Obr. 50. Je zde sledována amplituda posunutí ze základní polohy 
v ose y jednoho ze silentbloků.  Vysvětlení označení os je moţné najít v následujícím textu. 
 




  63 
 
STUDIE PARAMETRŮ ULOŽENÍ MOTORU OVLIVŇUJÍCÍ VIBRACE A VYHODNOCENÍ 
Při pohledu shora na takovýto diagram je pak moţné sledovat jednotlivé harmonické sloţky 
sledovaného parametru. Takový graf se pak nazývá Campbellův diagram. Pro pryţová lůţka 
je moţné ho vidět na Obr. 51. V něm je na první pohled patrná první a půltá harmonická 
sloţka sledované výchylky. Vyšší harmonické řády jsou oproti těmto dvěma zanedbatelné. 
Půltý řád této harmonické výchylky se začne významně projevovat při otáčkách přibliţně 
3 200 min
-1
. Tento aspekt je následně moţné pozorovat i při rozběhové zkoušce, která je na 
Obr. 58. Počátek grafu při nulové frekvenci a nulových otáčkách v diagramu není viditelný, 
protoţe rozběhové otáčky motoru byly nastaveny na 1 000 min-1.  Pro tvorbu Obr. 51 byl 
vybrán jeden ze silentbloků uloţení motoru zahrádky a je vykreslováno posunutí v ose y. 
Orientace souřadných systémů je vyobrazena nad diagramem a vybraný silentblok má 
oranţovou barvu. 
 
Obr. 51 Campbellův diagram pro pryžové lůžko, posunutí v ose y 
 
POLYURETANOVÉ SILENTBLOKY 
Obdobně, jako tomu je u pryţových lůţek, byla zjištěna vlastní frekvence při pouţití 
polyuretanového uloţení. To má dle provedeného měření vyšší tuhost. Lze tedy předpokládat, 
ţe i vlastní frekvence, při které by došlo k rezonanci, bude vyšší. Dle výpočtu vlastních 
frekvencí a tvarů v programu MSC Adams/Engine má hodnotu 40,4 Hz, coţ by odpovídalo 
budícím otáčkám klikového hřídele 2424 min-1. Výsledky pro ostatní komponenty jsou 
totoţné, jako u předchozího případu, protoţe zde nedošlo k ţádným změnám. I tyto otáčky 
splňují předpoklad, ţe se nachází pod volnoběţnými otáčkami motoru.  
Analogicky k předchozímu je moţné vytvořit tříosý graf, kde je vidět maximální amplituda 
výchylky. Pro stejné lůţko je tato amplituda v ose y mnohem niţší, kvůli vyšší tuhosti 
polyuretanu. Tento graf je moţné vidět na Obr. 52. Pokud na něj bude nahlíţeno shora, 
výsledkem se stane Campbellův diagram na Obr. 53. Z tohoto grafického vyjádření jsou 
patrné opět dvě hlavní harmonické sloţky amplitudy výchylky pruţného lůţka v ose y. Jedná 
se o půltý a první řád. První řád harmonické sloţky dosahuje maxima posunutí při otáčkách 
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přibliţně 2 400 min-1. Půltý řád má pak nejvyšší hodnotu poloţenu při otáčkách přibliţně 
4 800 min
-1
. Obecně tedy platí, ţe vyšší harmonické řády se projevují při niţších otáčkách a 
vyšších frekvencích. 
 
Obr. 52 Tříosý graf amplitudy výchylky polyuretanového lůžka 
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5.5 TUHOST PRUŽNÉHO ULOŽENÍ MOTORU 
V následující kapitole je nastíněn vliv tuhosti na deformaci vybraných pruţných lůţek. 
Výsledky jsou nejdříve zpracovány pro vybraný ustálený stav motoru, kdy se klikový hřídel 
točí konstantními otáčkami. Následně je provedena rozběhová zkouška, která poskytuje 
dodatečné důleţité informace. 
 
5.5.1 ZATÍŽENÍ SILENTBLOKŮ MOTORU 
Zatíţení jednotlivých pruţných lůţek vychází z pohybu bloku motoru. Síly jsou způsobeny 
pohybem klikového mechanismu a vlastní vahou celého agregátu, která činí přibliţně  
34 kilogramů, kdyţ jsou uvaţovány všechny obsaţené komponenty a náplně. Vlastní váha má 
vliv především na zatíţení pruţných lůţek v naznačené ose y. 
 
PRYŽOVÉ SILENTBLOKY 
Na obrázcích s názvy Obr. 54, Obr. 55, Obr. 56, Obr. 57 je moţné vidět průběh zatíţení 
pryţových silentbloků při ustáleném stavu znamenajícím otáčky klikového hřídele  
6 000 min
-1
 a zařazený 5. rychlostní stupeň. Pro všechna vyjádření je z důvodu moţnosti 
vzájemného porovnání vybráno identické měřítko posunutí vůči středové poloze uloţení. 
Průběh je sledován během sedmi úplných pracovních cyklů motoru.  Na Obr. 54 je moţné 
vidět navíc pro ilustraci průběh spalovacího tlaku ve válci. Deformace pryţových lůţek je 
tedy opět buzena tímto parametrem, který vyvolává pohyb klikového mechanismu a s ním 
spojené síly a momenty. V ostatních obrázcích jiţ spalovací tlak není vyobrazen. Protoţe je 
souřadný systém pruţných lůţek vůči ose válce natočen, vzniklé síly se do tohoto souřadného 
systému musí rozloţit. Na všech grafických vyjádřeních zobrazujících deformaci je moţné 
vidět nad grafem oranţově označený silentblok, který je právě posuzován společně s kladně 
vyznačenou orientací souřadného systému kaţdého lůţka. Silentbloky jsou situovány 
symetricky vzhledem k podélné rovině motoru. Pro kompletní popsání všech osmi pouţitých 
tedy stačí vykreslení právě čtyř charakteristik, které následně náleţí označeným uloţením při 
pohledu z boku. 
Všechny výchylky od základních poloh pryţových silentbloků v osách y na obrázcích 
označených Obr. 54, Obr. 55, Obr. 56 a Obr. 57 mají kladnou hodnotu. Na Obr. 54 a Obr. 55 
je posunutí v ose x kladné, na Obr. 56 a Obr. 57 naopak záporné. Z těchto dat lze usuzovat, ţe 
spalovací tlak způsobuje vznik setrvačných sil a je vyvozován klopný moment, který je 
zachytáván právě v uloţení. Čím je silentblok dále od pomyslného středu klopení, tím větší 
bude jeho deformace. Vznik tohoto momentu je zapříčiněn setrvačnými silami posuvných 
částí a podstata byla popsána v kapitole 2.2.2. Při pohledu na souřadný systém dle dle Obr. 54 
je smysl tohoto klopného momentu opačný vůči pomyslné ose z. Tato osa není naznačena, ale 
je moţné si ji představit při pouţívání pravoúhlého souřadného systému.  
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Obr. 54 Průběh zatížení pryžových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
 
Obr. 55 Průběh zatížení pryžových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
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Obr. 56 Průběh zatížení pryžových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
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Záznam rozběhové zkoušky na Obr. 58 ukazuje rezonanční frekvenci 26,4 Hz, coţ odpovídá 
otáčkám přibliţně 1 600 min-1. Při těchto otáčkách je deformační výchylka vůbec největší a 
zároveň se jedná první řád harmonické sloţky. Půltý řád harmonické sloţky se potom 
projevuje při otáčkách 3 200 min-1. To znamená otáčky dvojnásobné vůči předchozímu. 
Vydatnost je ale oproti prvnímu řádu mnohem niţší a nedojde k takovému vychýlení 
silentbloku vůči základní poloze. Nejmenší výchylky se dosahuje v rozmezí otáček motoru 
6 000 min
-1
 aţ 10 000 min-1. To je zároveň také pracovní rozsah, kde se pohybuje vozidlo při 
jízdě nejčastěji. 
 
Obr. 58 Záznam rozběhové zkoušky pro pryžové silentbloky 
 
Protoţe je ve výpočtovém modelu zvolen silentblok typu ,,rubber mount“,dle Obr. 22, je 
moţné sledovat i typické hysterezní chování pryţí. Obr. 59 vypovídá o různé síle potřebné pro 
stlačení a odlehčení pryţového lůţka. V případě pouţití obyčejného výpočtového modelu 
,,bushing mount“, dle Obr. 21, by byl tento průběh lineární a bez hystereze. 
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Obr. 59 Znázornění hysterezního chování pryžového silentbloku, otáčky 6000 min-1 
 
POLYURETANOVÉ SILENTBLOKY 
Pro tento druh uloţení byl zvolen identický přístup jako k předešlému. Opět bylo pro moţnost 
porovnání zvoleno pro všechny grafy stejné měřítko. Na obrázcích s názvy Obr. 60, Obr. 61, 
Obr. 62 a Obr. 63 je moţné vidět průběh zatíţení polyuretanových silentbloků při ustáleném 
stavu otáček klikového hřídele 6 000 min-1 a zařazen je 5. rychlostní stupeň. V prvním  
Obr. 60 je znázorněn i průběh spalovacího tlaku ve válci motoru. Způsob vykreslování grafů 
pro jednotlivé polohy pruţných lůţek je obdobný jako pro pryţové silentbloky. 
Z naměřených dat je patrné, ţe opět dochází ke vzniku klopného momentu. V tomto případě 
ale nedochází k takovému klopení díky vyšší tuhosti polyuretanu. Otáčky, ve kterých jsou 
deformace tohoto typu uloţení vykreslovány, leţí poměrně dost blízko půltému řádu 
harmonické sloţky pro posunutí, coţ je vidět z Cambellova diagramu na Obr. 53. Tento řád se 
tedy při těchto otáčkách ještě částečně projevuje a není tedy moţné pozorovat menší 
deformace uloţení díky vyšší tuhosti. Při volbě posuzování při vyšších otáčkách by se 
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Obr. 60 Průběh zatížení polyuretanových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
 
Obr. 61 Průběh zatížení polyuretanových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
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Obr. 62 Průběh zatížení polyuretanových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
 
Obr. 63 Průběh zatížení polyuretanových silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
Na Obr. 64 je záznam rozběhové zkoušky při pouţití polyuretanových silentbloků. Z hodnot 
deformace (posunutí silentbloku ze základní polohy) je vidět vlastní frekvence 40,4 Hz, coţ 
v přepočtu na otáčky klikového hřídele odpovídá přibliţně 2 400 min-1. Půltý řád harmonické 
sloţky amplitudy výchylky poté náleţí frekvenci dvakrát vyšší, tedy 80,8 Hz. Při studiu 
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rozběhové zkoušky tato frekvence znamená přibliţně otáčky kolem 4 800 min-1. Amplituda 
výkmitu vůči základní poloze je ale i v tomto případě menší, neţ je tomu u prvního řádu této 
harmonické sloţky. Rezonanční frekvence se tedy v tomto případě nachází těsně pod oblastí 
volnoběţných otáček. První řád harmonické sloţky výkmitu je pak těsně pod otáčkami, při 
kterých se motor běţně pohybuje v závodním reţimu. 
 
Obr. 64 Záznam rozběhové zkoušky pro polyuretanové silentbloky 
 
Protoţe je pouţit stejný výpočtový model pruţného uloţení, jako tomu bylo u pryţových 
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Obr. 65 Znázornění hysterezního chování polyuretanového silentbloku, otáčky 6000 min-1 
 
5.6 VLIV ZAŘAZENÉ RYCHLOSTI 
Kompletní výpočtový model motoru ve vozidle vytvořený v prostředí MSC Adams/Engine 
má nastavený odběr točivého momentu v podobě dynamometru na jednom z kol vozidla. 
Tento prvek je nastaven na aktivní sledování úhlové rychlosti tohoto kola a dále je schopen 
regulovat velikost odebíraného momentu. Ten je odebírán z kol beze ztrát a v plné velikosti. 
Na obrázcích s názvy Obr. 66, Obr. 67, Obr. 68, Obr. 69 je moţné vidět průběh zatíţení všech 
silentbloků při zařazených rychlostních stupních jedna a šest a při stejných otáčkách motoru. 
Z těchto obrázků je patrné, ţe je vliv zařazeného rychlostního stupně značný. Vše je 
způsobeno právě konstrukcí výpočtového modelu a plného odběru točivého momentu na 
kolech. Při zařazeném prvním rychlostním stupni, kdy je moment předávaný na kola největší, 
dochází zároveň k nerovnoměrnosti chodu motoru. To je moţné pozorovat na momentových 
křivkách. Dynamometr pak působí zpětně přes řetěz silou na pastorek řetězu. Tato síla je 
natolik velká, ţe doje k výkmitu celého bloku motoru v silentblocích. Pólem rotace se pak 
stává osa rotace hnané hřídele převodovky, na které řetězový pastorek leţí. Šestý rychlostní 
stupeň uţ tímto faktorem ovlivněn není, protoţe velikost točivého momentu přiváděného na 




  74 
 
STUDIE PARAMETRŮ ULOŽENÍ MOTORU OVLIVŇUJÍCÍ VIBRACE A VYHODNOCENÍ 
 
Obr. 66 Průběh zatížení pryžového silentbloku při otáčkách 6 000 min-1 
 
 
Obr. 67 Průběh zatížení pryžového silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
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Obr. 68 Průběh zatížení pryžového silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
 
Obr. 69 Průběh zatížení pryžového silentbloků při otáčkách 6 000 min-1 
 
Výše zmíněný způsob pouţití dynamometru na kolech tedy způsobuje při zařazení niţších 
rychlostních stupňů značné nepřesnosti. Vysoký točivý moment by ve skutečnosti nemohla 
kola vozu přenést a došlo by k jejich prokluzu, čímţ by se přenos omezil a nedošlo by 
k takovému razantnímu výkmitu pruţných lůţek vůči základní poloze. Tento fakt je moţné 
podchytit pouţitím jednoduché spojky mezi hnanou poloosou a vlastním kolem. Z dostupných 
informací je maximální moţný výkon přenesený na kola vozidla 42 kW během závodní jízdy. 
Tyto data je moţné získat na základě sběru dat při měření rychlosti a zrychlení vozu a jeho 
známé hmotnosti. Pro určení přesného maximálního momentu, který je moţné na kola přenést 
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by ale bylo nutné znát i úhlovou rychlost otáčení kol. Díky ní by se pak z přeneseného výkonu 
točivý moment na kolech dal dopočítat. Bohuţel tyto data známá nejsou. K prokluzu kol ale 
jiţ téměř jistě nedochází během 3. zařazeného rychlostního stupně. Pokud je vzat do úvahy 
maximální výkon přenesený na kola při otáčkách motoru 8 000 min-1, dá se podle 
převodového poměru snadno dopočítat k hodnotě točivého momentu okolo 500 Nm, který by 
měly být kola schopné přenést téměř bezztrátově. Z dostupných dat pro podélnou sílu, kterou 
jsou pneumatiky schopné přenést, je moţné tuto hodnotu potvrdit a je zadána do výpočtového 
modelu. Díky tomuto zásahu tedy dochází při překročení nastaveného maxima k prokluzu. 
Výsledky průběhu zatíţení s prvním zařazeným rychlostním stupněm a při otáčkách 
klikového hřídele motoru 6 000 min-1 je moţné vidět na Obr. 70, Obr. 71, Obr. 72 a Obr. 73. 
Z nich je patrné, ţe uţ nedochází k takovému razantnímu ovlivňování od dynamometru a 
přebytečný točivý moment je zmařen. Opět je moţné pozorovat vznik klopného momentu. 
 
Obr. 70 Průběh zatížení pryžového silentbloku při otáčkách 6 000 min-1 a použití konstantního 
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Obr. 71 Průběh zatížení pryžového silentbloku při otáčkách 6 000 min-1 a použití konstantního 
točivého momentu na kolech, zařazen 1. rych. stup. 
 
 
Obr. 72 Průběh zatížení pryžového silentbloku při otáčkách 6 000 min-1 a použití konstantního 
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Obr. 73 Průběh zatížení pryžového silentbloku při otáčkách 6 000 min-1 a použití konstantního 
točivého momentu na kolech, zařazen 1. rych. stup. 
 
5.7 VLIV POLOHY PRUŽNÉHO ULOŽENÍ MOTORU 
Soutěţ Formule Student se řídí poměrně striktními pravidly v otázce rámové konstrukce.  
I z tohoto důvodu je návrh úloţných bodů omezen. Silentblok umístěný vpravo nahoře na  
Obr. 74 nemůţe být posunut z navrţené pozice ţádným směrem. Právě trubka nad ním má dle 
mezinárodních pravidel přesně definovaný sklon, pod kterým musí být poloţena vůči trubce 
hlavního oblouku nacházející se před motorem. Z konstrukčních důvodů nejde změnit ani 
polohu u obou silentbloků, které jsou na Obr. 74 dole. Jejich poloha je uzpůsobena tak, aby 
byly co nejblíţe k úchytným dírám motoru. Jediný silentblok, který můţe omezeně změnit 
svoji navrţenou polohu je pruţné lůţko vlevo nahoře při pohledu na Obr. 74. Ten má svou 
polohu danou trubkou, na jejímţ konci je pomocí laserového pálení trubek udělané lůţko pro 
přivaření vnějšího pouzdra. Do něj je poté pryţový váleček lehce zalisován. Na této trubce se 
zároveň nachází zhruba v její polovině úchytný bod pro zavěšení vozu, který není na obrázku 
znázorněn. Poloha silentbloku se tedy můţe měnit jenom v rámci pár centimetrů a musí pořád 
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Obr. 74 Výsledné umístění úchytných bodů motoru v rámu Formule Student 
 
 
Obr. 75 Možnosti změny polohy úchytných bodů motoru 
 
Vliv změny polohy byl zkoumán na pryţových silentblocích z důvodu jejich menší tuhosti. 
V případě výrazné změny by byla patrnější. Poloha pryţového lůţka na Obr. 75 byla 
zjišťována v polohách 3 cm nad a pod původně navrţenou polohou. Na Obr. 76 je moţné 
pozorovat změnu výchylky v ose x. Obr. 77 pak znázorňuje deformaci v ose y. Z obrázků je 
ale moţné vyčíst, ţe změna polohy nepůsobí zásadní rozdíly ve zkoumaných deformacích. 
Vţdy se jedná o odchylku v řádech desetin milimetru. S posunem byla zároveň ovlivněna i 
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deformace silentbloků ostatních. Tyto změny zde nejsou vykresleny, protoţe se opět jedná 
pouze o drobné odchylky. Při posouvání polohy naznačeného silentbloku níţe dochází 
k poklesu výchylky v ose x, navyšuje se však deformace v ose y. 
 
 
Obr. 76 Porovnání výchylek pro různou polohu pryžového lůžka v ose x, otáčky 6 000 min-1,  
zařazený 5. rych. stup. 
 
 
Obr. 77 Porovnání výchylek pro různou polohu pryžového lůžka v ose y, otáčky 6 000 min-1,  








V době, kdy se měl vůz Dragon 3 účastnit prvních závodů, byly vyrobeny pouze silentbloky 
pryţové. U této skutečnosti bohuţel zůstalo i nadále, protoţe oslovený dodavatel nebyl 
schopen ani poté dodat poţadovaný typ polyuretanových. Výsledky měření tuhosti druhého 
zmiňovaného typu pruţných lůţek tedy byly dodělány aţ po ukončení závodní sezony.  
Bohuţel nemohlo proběhnout ani nasazení přímo na formuli pro účely testování. S ohledem 
na dosaţené výsledky se jeví jako lepší materiálová varianta pryţ. Především při zhodnocení 
prezentovaných Campbellových diagramů a rozběhových zkoušek jsou nebezpečné 
frekvence, potaţmo otáčky motoru, dále od provozních. Otáčky, ve kterých se motor běţně 
pohybuje, jsou od 2 500 min
-1
 do 3 000 min
-1
 a náleţí volnoběhu. Provozní spektrum při 
závodní jízdě je pak mezi 5 000 min-1 a 9 000min-1. Pro pryţové silentbloky jsou významné 
otáčky přibliţně 1 600 min-1 a 3 200 min-1. První jmenované představují první řád harmonické 
sloţky při studiu deformace pryţových lůţek, druhé pak řád půltý. Obě hodnoty leţí mimo 
běţně pouţívané spektrum a první řád sledované harmonické sloţky výchylky leţí dokonce 
velmi hluboko pod volnoběhem. Při pohledu na polyuretanová pryţová lůţka nabývají 
kritické otáčky hodnot přibliţně 2 400 min-1 a 4 800min-1. Obě tyto hodnoty leţí těsně pod 
spektrem, kde má motor provozní otáčky a částečně se v něm tedy i projevují.   
Pouţití pryţových silentbloků si nevyţádalo během závodní sezony ţádné větší servisní 
zásahy nebo výměny. Navrţené plechové drţáky také obstály. Kombinace pruţného uloţení 
motoru společně s popisovanými konstrukčními změnami vyhověly závodnímu nasazení bez 
problémů. Do příštích let je tedy moţné dál pracovat na tomto řešení a pokusit se sníţit jeho 
celkovou hmotnost při zachování spolehlivosti. 
Klikové ústrojí jednoválcového motoru Husaberg FE 570 je v této diplomové práci z hlediska 
výpočtového modelování podrobně zpracováno. Ohledně moţnosti dalšího zlepšení 
výpočtového modelu by mohly být provedeny následující změny. V oblasti navazujících 
převodů pomocí ozubených kol bylo provedeno zjednodušení u spojky. Ta byla nahrazena 
pouze kotoučem s ozubením. I přesto, ţe důleţité faktory jako hmotnost a moment 
setrvačnosti vzhledem k ose rotace jsou zachovány, prokluz spojky není uvaţován. Bylo by 
nutné zjistit třecí vlastnosti spojkového obloţení a zjistit charakteristiku tlačných pruţin 
působících na spojkový koš. V případě sekundárního hnacího ústrojí zde můţe být na zadní 
nápravě uvaţován plnohodnotný diferenciál. Na voze je toto zařízení pouţito ve formě 
samosvorného diferenciálu Drexler, který disponuje moţností nastavení samosvornosti 
různou pro akceleraci i deceleraci vozu. Při prudkém nárůstu točivého momentu dodávaného 
na zadní nápravu vozu pak dojde k proklouznutí lamel. Tento faktor byl ve výpočtovém 
modelu zanedbán, protoţe nemá zásadní vliv. 
Další vyuţití výpočtového modelu vidím v návrhu loţisek diferenciálu, která jsou nyní 
počítaná na maximální tahovou sílu řetězu. Při pozorování sil, které by působily na uloţení 
diferenciálu v loţiscích, je moţné vidět, ţe jsou podstatně menší. V současné době je tedy toto 
uloţení značně předimenzováno. Dále by dosaţené výsledky mohly být pouţity i pro výpočet 
poloos vozidla, jejichţ výpočet je opět značně zjednodušen. 
Moţností, jak změnit konstrukci do budoucna by mohlo být uloţení motoru pouze ve čtyřech 
pruţných lůţcích. Musely by být kompletně vymyšleny a vyřešeny navazující konstrukční 
celky zahrnující především uchycení sání motoru. Toto řešení by mohlo vést ke značné úspoře 
váhy, která je u závodního automobilu naprosto zásadní. Toto řešení by s sebou neslo i jistá 
omezení. Tím můţe být ztráta torzní tuhosti rámu v oblasti, kde je usazen motor. Právě v této 
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oblasti je tuhost rámu kritická. Navrţené horní uloţení silentbloků nazvané zahrádka právě 
tuto oblast částečně vyztuţuje. 
Jiným řešením pro sníţení celkové váhy navrţeného uloţení by mohlo být vyuţití 
alternativních materiálů. Na uchycení motoru se pravidla mezinárodní soutěţe Formule 
Student nevztahují, a proto můţe být pouţit například jako materiál trubek hliník. To by 
s sebou neslo váhovou úsporu v podobě sníţení hmotnosti zahrádky motoru přibliţně o 500 g. 
V době dokončování diplomové práce uţ měl vůz Dragon 3 po své závodní sezoně a vývoj se 
intenzivně zabýval novým vozem Dragon 4. Zde uţ je uvaţována jak varianta zahrádky 
motoru ocelová, tak hliníková. Hliníková varianta by měla především slouţit pro sníţení 
celkové hmotnosti závodního vozu. V případě poruchovosti hliníkové varianty při testování 
by pak bylo moţné nasadit do provozu prověřenou ocelovou verzi. 
 
 
Obr. 78 Formule Dragon 3 na závodech v Německém Hockenheimringu
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   [-] Součinitel trvání záběru 
a [mm] Osová vzdálenost ozubených kol 
bT [kg·mm
2·s-1] Tlumení v kontaktu ozubených kol 






] Záběrová tuhost ozubení 
da1 [mm] Průměr hlavové kruţnice hnacího kola 
da2 [mm] Průměr hlavové kruţnice hnaného kola 
db1 [mm] Průměr základní kruţnice hnacího kola 
db2 [mm] Průměr základní kruţnice hnacího kola 
EKr [J] Kinetická energie při rotačním pohybu 
EKt [J] Kinetická energie při translačním pohybu 
F [N] Zvolena působící taţná síla na řetěz 
Fr [N] Setrvačná síla rotujících částí 
I1 [kg·mm
2
] Moment setrvačnosti hnacího ozubeného kola 
I2 [kg·mm
2
] Moment setrvačnosti hnacího ozubeného kola 
Ired [kg·mm
2
] Redukovaný moment setrvačnosti 
J [kg·m2] Moment setrvačnosti kola vzhledem k ose otáčení 
Jk [kg·mm
2
] Moment setrvačnosti rotujících kol vzhledem k ose rotace 
k [N·m-1] Radiální tuhost loţiska 
kc [N·mm
-1
] Výsledná tuhost řetězu 
kc1 [N·mm
-1
] Tuhost jednotlivých článků řetězu 
kt [N·mm·°
-1
] Torzní tuhost přepočítaná na hnací řetězové kolo 
M [N·m] Moment působící na pastorek řetězového kola 
MBS 
 
Multi-body systém, systém sloţený z více těles 
MKP 
 
Metoda konečných prvků 
mr [kg] Hmotnost rotujících částí 
mr [kg] Hmotnost rotujících částí 
Mt [N·m] Točivý moment motoru 
mv [kg] Hmotnost jedoucího vozidla 
n [min
-1
] Otáčky motoru 
Ns [N] Normálová síla od pístu 
BRNO 2014 
 
  86 
 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
NVH  Noise, Vibration, and Harshness (měření vibrací a hluku) 
P [kW] Výkon motoru 
r [m] Poloměr zalomení klikového hřídele 
R1 [N] Setrvačná síla rotujících částí působící v uloţení motoru 1 
R2 [N] Setrvačná síla rotujících částí působící v uloţení motoru 2 
rd [mm] Dynamický poloměr kola 
rp [mm] Poloměr hnacího řetězového kola 
Rs1 [N] Reakce od působení setrvačné síly v uloţení motoru 1 
Rs2 [N] Reakce od působení setrvačné síly v uloţení motoru 1 
Sp [N] Setrvačná síla posuvných částí 
u [-] Převodové číslo 
v [m·s-1] Rychlost jedoucího vozidla 
xc [mm] Celkové prodlouţení taţné části řetězu 
z1 [-] Počet zubů hnacího kola 
z2 [-] Počet zubů hnaného kola 
α [°] Úhel natočení klikového hřídele 
φ [°] Úhlové zkroucení pastorku 
ω [s-1] Úhlová rychlost otáčení klikového hřídele 
Ωo [s
-1
] Vlastní frekvence ozubení kol 








Redukce ojnice motoru Husaberg FE 570…………………………………………………… I 
Měření tuhosti pruţných lůţek………………………………………………………………..V 
Tabulkový přehled vlastních tvarů a frekvencí výpočtového modelu motoru ve vozidle…...VII 


















  I 
 
SEZNAM PŘÍLOH 
REDUKCE OJNICE MOTORU HUSABERG FE 570 
 
Ojnice vykonává během chodu motoru obecný rovinný pohyb. Odkýváním ojnice je moţné 
zjistit parametry vztahující se následně k popisu jejího dynamického chování. Pojmem 
redukce ojnice rozumíme zjednodušení tělesa na dva aţ tři hmotné body, přičemţ je 
zachována hmotnost, poloha těţiště a při redukci do tří bodů také moment setrvačnosti 
vzhledem k těţišti. Při výpočtu byla vyuţita literatura [8]. 
 
MĚŘENÍ ODKÝVÁNÍM OJNICE 
Přípravek pro měření je znázorněn na Obr. 10. Celý postup spočívá ve stanovení periody 
kmitu ojnice, která je zavěšena nejdříve za malé a poté za své velké oko. Následně je moţné 
stanovit moment setrvačnosti a polohu těţiště ojnice. Zanedbávají se pasivní odpory a dochází 
tak k vnesení chyby. Výkyv ojnice musí být malý (do 5 °) pro moţnost pouţití 
zjednodušených výpočetních vztahů. Cílem je porovnání naměřených dat s hodnotami 
odečtenými ve 3D modeláři. 
 
NAMĚŘENÉ HODNOTY: 
Zvolený počet výkmitů, při kterých byl měřen celkový čas výkmitu tA respektive tB, je  
f = 200. Zvýšeným počtem pokusů je dosaţeno sníţení vnesené chyby. Celkový počet pokusů 
je pět.  
 
Ojnice zavěšena za oko pro pístní čep: 
 
Číslo pokusu 1 2 3 4 5 
Naměřený celkový 
čas tA [s] 
136,4 136,8 136,7 136,9 136,8 
 
Perioda kmitu:  
  
 
                                                                 
 
 
Zprůměrování výsledných hodnot: 



















Ojnice zavěšena za oko pro čep klikového hřídele: 
 
Číslo pokusu 1 2 3 4 5 
Naměřený celkový 
čas tB [s] 
126,9 127,2 126,6 127 127 
 
Perioda kmitu:  
   
 
                                                                 
 
 
Zprůměrování výsledných hodnot: 




Rozměry ojnice dle Obrázek 1: 
 
vzdálenost ok ojnice 
 
průměr malého oka ojnice 
 






























Obrázek 1 Rozměry namodelované ojnice 
 

















































b Lo a 62 mm
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momenty setrvačnosti k osám ok ojnice a k těţišti: 
  
   
   
 
   
  
 
Na základě vypočtených hodnot mohl být zpřesněn 3D model ojnice. Vypočtené a naměřené 













Moment setrvačnosti k bodu A1 [mm2∙kg] 
3 175,0 3 173,4 0,1 
Moment setrvačnosti k bodu B1 [mm2∙kg] 
1 408,5 1 530,1 8,6 
Moment setrvačnosti k těţišti [mm2∙kg] 
992,7 968,0 2,5 
Vzdálenost těţiště T k bodu A [mm] 79,8 80,3 0,6 
Vzdálenost těţiště T k bodu B [mm] 41,0 40,5 1,2 
 
 
Tabulka 1 ukazuje, ţe při modelování bylo dosaţeno dostatečné geometrické přesnosti pro 
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SEZNAM PŘÍLOH 
MĚŘENÍ TUHOSTI PRUŽNÝCH LŮŽEK 
Díky měřicímu zařízení na zobrazení s názvem Obrázek 2 je moţné určit tuhosti pryţových 
lůţek pouţitých pro uloţení motoru. Z konstrukčních důvodů je vhodné zatěţovat naráz dva 
silentbloky. Nejprve se odečte výchozí hodnota výšky osy silentbloku vůči podloţce, kdy není 
přípravek zatíţen ţádnou silou. Postupně jsou přidávána závaţí, která způsobí poţadovanou 
deformaci lůţek. Na obrázku jsou znázorněny jako kvádry s barvami odstínů hnědé. Výsledky 
měření pryţových silentbloků je moţné vidět v Tabulka 2 a Tabulka 3. 
 
Obrázek 2 Návrh měřicího zařízení pro měření tuhosti silentbloků 
 
NAMĚŘENÉ HODNOTY PRO LŮŽKO Z PRYŽE 
Na nákresu s názvem Obrázek 3 je vidět schéma celého měření, kde jsou zakresleny i měřené 
hodnoty zanesené v Tabulka 2. 
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Obrázek 3 Schéma měření tuhosti silentbloků 
 
Tabulka 2 Naměřená data pro lůžka z pryže 
F [kg] x1 [mm] x2 [mm] 
0 20,04 19,97 
14,5 19,15 19,56 
28,6 18,98 18,94 
43,5 18,69 18,77 
58,2 18,41 18,39 
 
Protoţe jsou zatěţovány vţdy dva silentbloky naráz, je nutné na ně nahlíţet jako pruţiny 
zapojené paralelně. Výsledné stlačení jednoho silentbloku by bylo tedy dvakrát větší neţ při 
stlačování obou naráz. Tento fakt je zahrnut a započítán i do následující tabulky s názvem 
Tabulka 3. Hodnota xc znamená průměrnou hodnotu stlačení silentbloků x1 a x2 a ks pak 
tuhost jednoho silentbloku. 
Tabulka 3 Přepočtená data pro vykreslení tuhostní charakteristiky lůžka z pryže 





0,0 20,0 0,0 0,0 
145,0 19,4 1,3 111,5 
286,0 19,0 2,1 136,8 
435,0 18,7 2,6 170,6 
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SEZNAM PŘÍLOH 
NAMĚŘENÉ HODNOTY PRO LŮŽKO Z POLYURETANU 
Analogicky k měření tuhosti lůţek z pryţe byl volen postup i pro polyuretanové silentbloky. 
Výsledky shrnují Tabulka 4 a Tabulka 5. 
Tabulka 4 Naměřená data pro lůžka z polyuretanu 
F [kg] x1 [mm] x2 [mm] 
0,0 19,9 19,7 
14,5 19,8 19,5 
28,6 19,6 19,3 
43,5 19,3 19,2 
58,2 19,1 19,0 
 
Tabulka 5 Přepočtená data pro vykreslení tuhostní charakteristiky lůžka z polyuretanu 





0,0 19,8 0,0 0,0 
145,0 19,6 0,3 453,1 
286,0 19,4 0,8 381,3 
435,0 19,3 1,1 399,1 
582,0 19,0 1,5 377,9 
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SEZNAM PŘÍLOH 
TABULKOVÝ PŘEHLED VLASTNÍCH FREKVENCÍ 
VÝPOČTOVÉHO MODELU MOTORU VE VOZIDLE 
Tabulka 6 Přehled vlastních netlumených frekvencí ústrojí při použití pryžových silentbloků 




1 0,0  
2 0,0  
3 0,0  
4 0,0  
5 26,4 Pruţné uloţení motoru 
6 237,9 2. Převodový stupeň 
7 290,5 4. Převodový stupeň 
8 315,8 3. Převodový stupeň 
9 353,2 6. Převodový stupeň 
10 393,1 1. Převodový stupeň 
11 2 205,7 5. Převodový stupeň 
12 3 367,7 Pastorek řetězu 
13 4 752,6 Vyvaţovací hřídel 
14 5 188,8 Primární převod, ozubení spojky 
15 6 217,5 Klikový hřídel 
16 22 378,7 Píst 
17 42 211,9 Píst 
18 46 461,4 Píst 
19 64 747,7 Klikový hřídel 
20 67 903,7 Klikový hřídel 
21 69 259,3 Píst 
22 84 674,9 Klikový hřídel 
23 92 203,1 Klikový hřídel 
24 193 471,2 Ojnice 
25 229 078,2 Píst 
26 430 672,3 Ojnice 
27 564 539,3 Ojnice 
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SEZNAM PŘÍLOH 
Tabulka 7 Přehled vlastních netlumených frekvencí ústrojí při použití polyuretanových silentbloků 




1 0,0  
2 0,0  
3 0,0  
4 0,0  
5 40,4 Pruţné uloţení motoru 
6 237,9 2. Převodový stupeň 
7 290,5 4. Převodový stupeň 
8 315,8 3. Převodový stupeň 
9 353,2 6. Převodový stupeň 
10 393,1 1. Převodový stupeň 
11 2 205,7 5. Převodový stupeň 
12 3 367,7 Pastorek řetězu 
13 4 752,6 Vyvaţovací hřídel 
14 5 188,8 Primární převod, ozubení spojky 
15 6 217,5 Klikový hřídel 
16 22 378,7 Píst 
17 42 211,9 Píst 
18 46 461,4 Píst 
19 64 747,7 Klikový hřídel 
20 67 903,7 Klikový hřídel 
21 69 259,3 Píst 
22 84 674,9 Klikový hřídel 
23 92 203,1 Klikový hřídel 
24 193 471,2 Ojnice 
25 229 078,2 Píst 
26 430 672,3 Ojnice 
27 564 539,3 Ojnice 
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SEZNAM PŘÍLOH 
PŘEHLED PRŮBĚHŮ ZATÍŽENÍ PRYŽOVÉHO SILENTBLOKU 
PRO VŠECHNY ZAŘAZENÉ RYCHLOSTNÍ STUPNĚ 
Z následujících obrázků je patrné, ţe pro popis chování úloţných míst motoru musí být pouţit 
rozdílný přístup k odebírání točivého momentu na kolech vozidla. Čtvrtý, pátý a šestý 
rychlostní stupeň uţ nejsou konstruovány na tak velký přenos točivého momentu a je tedy 
moţné dynamické chování uloţení posuzovat při pouţití dynamometru pracujícího na základě 




















Obrázek 4 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 1. rych. stup., 
bez omezení točivého momentu 
 
 
Obrázek 5Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 1. rych. stup., 










Obrázek 6 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 2. rych. stup., 
bez omezení točivého momentu 
 
 
Obrázek 7 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 2. rych. stup., 









Obrázek 8 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 3. rych. stup., 
bez omezení točivého momentu 
 
 
Obrázek 9 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 3. rych. stup., 








Obrázek 10 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 4. rych. stup. 
 
 








Obrázek 12 Průběh zatížení pryžového silentbloku, otáčky motoru 5 000 min-1, zařazený 6. rych. stup. 
 
 
 
 
